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Mesmo com o avanço tecnológico já alcançado, problemas rela-
cionados com a seleção adequada do tipo de válvulas e atuadores e sua 
integração com dispositivos eletrônicos que efetuam o controle ainda 
são enfrentadas, uma vez que o processo de projeto para aplicações de 
válvulas proporcionais ainda não se encontra adequadamente sistemati-
zado. Motivado pelas incertezas enfrentadas nas primeiras etapas de 
projeto de sistemas hidráulicos, o presente trabalho trata do estudo de 
interações comportamentais entre válvula e cilindro, assim como a pro-
posição de um método de pré-seleção aplicado a posicionadores eletro-
hidráulicos, fundamentado na análise comportamental das pressões no 
sistema de atuação, sob o efeito de carregamento. Por meio do estudo do 
comportamento do efeito das pressões atuantes no sistema de atuação, 
foi possível identificar, de forma sistematizada, as características estáti-
cas e dinâmicas requeridas para os componentes do posicionador nas 
mais diversas configurações. O presente trabalho envolveu as fases pre-
liminares de projeto de sistemas de posicionamento eletro-hidráulicos, 
avaliando concepções de sistemas de atuação e alcançando a seleção de 
válvulas proporcionais e de atuadores, com a finalidade de atender as 
especificações estáticas e dinâmicas do equipamento. Os trabalhos fo-
ram conduzidos empregando ferramentas computacionais de análise 
dinâmica e a validação experimental ocorreu por meio do equipamento 
denominado Plataforma Hidráulica Proporcional (PHP). As conclusões 
deste estudo esclarecem e solucionam eventuais problemas na seleção 
de um sistema projetado incorretamente, validando um critério de esco-




Sistemas eletro-hidráulicos, controle de posição, válvulas proporcionais, 
projeto de sistemas hidráulicos. 
  
  
 ANALISYS OF CRITICAL OPERATING CONDITIONS ON 
ELECTRO-HYDRAULIC POSITIONING SYSTEMS 
ABSTRACT 
Even with the technological advances already achieved, problems 
related to the proper selection of the type of valves and actuators and its 
integration with electronic devices, that perform the control, are still 
addressed, since the design process for proportional valves applications 
are not suitably systematized. Motivated by the uncertainties addressed 
during the first stages of electro-hydraulic systems, this study deals with 
the behavioral interactions among valve and cylinder, as well as propos-
ing a method of presetting applied to electro-hydraulic positioning sys-
tems, based on behavioral analysis of pressures in the system, under the 
loading effects. Through the study of behavioral pressures effects on the 
system performance, was possible to identify the static and dynamic 
characteristics required for the components in several types of configu-
rations, in a systematic way. This study involved preliminary phases of 
electro-hydraulic positioning systems design, evaluating conceptions of 
actuation systems and increasing the selection of proportional valves 
and actuators, in order to meet the static and dynamic specifications. 
This work was carried out using computational tools for dynamic analy-
sis and experimental validation came through equipment called Propor-
tional Hydraulic Platform (PHP). The study conclusions clarify and 
resolve potential problems of incorrectly system designed selection, 
validating a criterion for selection of valve and cylinder for electro-
hydraulic positioning systems design. 
 
Key-words: 
Electro-hydraulic system, position control, proportional hydraulic 
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Os sistemas hidráulicos encontram aplicação em praticamente to-
dos os ramos de atividade, da extração de mineral à indústria aeroespa-
cial, bem como em aplicações de uso cotidiano, como em veículos de 
transporte e passeio, equipamentos odontológicos e médico-hospitalares, 
construção civil etc. (LINSINGEN, 2008). 
O processo de projeto de sistemas eletro-hidráulicos, de forma 
geral, envolve conhecimentos multidisciplinares de engenharia caracte-
rizados pela integração entre os subsistemas hidráulico, eletroeletrônico 
e de controle e computacional.  
Mesmo com o avanço tecnológico já alcançado, problemas rela-
cionados não só com a seleção, mas também com o dimensionamento e 
controle do sistema de atuação (conjunto válvula e cilindro) ainda não 
estão suficientemente resolvidos, principalmente em face das diversas 
características comportamentais dinâmicas e estáticas de válvulas e seus 
consequentes efeitos nos posicionadores eletro-hidráulicos (FURST; DE 
NEGRI, 2002). 
Na prática, essas escolhas são geralmente dependentes do conhe-
cimento prévio de um especialista em projeto de sistemas hidráulicos 
e/ou de ferramentas de simulação computacional para analisar o desem-
penho alcançado em função dos componentes selecionados.  
Diante de um novo projeto que inclua funções de potência e atua-
ção, primeiramente, define-se as características do circuito de atuação e, 
posteriormente, do circuito de potência. Para a ideal caracterização do 
circuito de atuação faz-se necessário à utilização de modelos dinâmicos, 
e não somente estáticos, tornando o processo de projeto lento devido à 
complexidade dos modelos e de seus parâmetros. 
Para resolver problemas com níveis de complexidade mais eleva-
dos, os projetistas vêm aliando à atividade criativa processos sistemati-
zados e metodologias, buscando o máximo de informações sobre o pro-
blema apresentado, utilizando-se de todos os meios técnicos e práticos 
disponíveis, para obter soluções mais adequadas para o problema em 
questão. 
Neste contexto, a sistematização dos procedimentos para a sele-
ção de circuitos hidráulicos aplicáveis ao meio industrial, fortemente 
embasada no conhecimento científico na área, vem a ser um importante 
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recurso para dar segurança aos projetistas quanto ao procedimento de 
projeto e os resultados que serão alcançados.  
1.2 OBJETIVOS 
1.2.1 Objetivo principal 
Tendo como base a dificuldade enfrentada pelos projetistas de 
sistemas hidráulicos, o presente trabalho de mestrado visa à elaboração 
de critérios de seleção de configurações de posicionadores eletro-
hidráulico baseados em modelos matemáticos a partir do estudo deta-
lhado das condições críticas das pressões nas câmaras do cilindro, em 
função das características do sistema de posicionamento. 
1.2.2 Objetivos específicos 
Para atingir o objetivo geral dessa dissertação definiram-se, tendo 
como objeto de estudo principal os posicionadores eletro-hidráulicos, os 
seguintes objetivos específicos: 
 Levantar e incorporar os efeitos de massa aparente, e perda 
de carga dos dutos e dos engates rápidos ao modelo já utili-
zado em estudos anteriores; 
 Validar o modelo com a bancada de testes; 
 Modificar o modelo validado, para reproduzir aproximada-
mente o comportamento dinâmico das pressões nas câmaras 
do cilindro hidráulico, com um sistema de posicionamento 
eletro-hidráulico sem a utilização de engates rápidos e com 
massa efetiva; 
 Determinar as condições mais propícias para a ocorrência 
de cavitações e picos de pressão em câmaras de cilindros, 
em função do deslocamento, forças atuantes e aceleração do 
sistema de posicionamento; 
 Estabelecer uma ou mais funções matemáticas que correla-
cionem a razão entre os coeficientes de vazão da válvula e a 
razão entre as áreas do cilindro, tendo como base as condi-




 Empregar estas funções matemáticas, estabelecendo um cri-
tério de seleção de princípios de solução para a concepção 
de posicionadores eletro-hidráulicos. 
1.3 JUSTIFICATIVAS E CONTRIBUIÇÕES 
As conclusões deste estudo fornecerão embasamento aos projetis-
tas principalmente na etapa de seleção de concepções de posicionadores 
hidráulicos, além do mapeamento das condições críticas das pressões no 
posicionamento em função dos parâmetros do sistema. 
Outras importantes contribuições também são evidentes com a 
realização deste trabalho: 
 Determinar a influência da carga sobre os patamares míni-
mo e máximo das pressões de trabalho do atuador visando 
aumentar a vida útil dos componentes; 
 Esclarecer conhecimentos práticos utilizados na seleção do 
conjunto válvula e cilindro. 
 Comprovar a possibilidade da utilização de certas configu-
rações não usuais de posicionadores eletro-hidráulicos; 
 Os resultados a serem obtidos neste trabalho poderão con-
tribuir como fonte de referência a futuros trabalhos na área 
de projeto de sistemas hidráulicos; 
1.4 ESTRUTURA DA DISSERTAÇÃO 
A apresentação desta dissertação está organizada em 7 capítulos 
estruturados da seguinte forma: 
No capítulo 2 são apresentados os aspectos gerais de posiciona-
dores eletro-hidráulicos, bem como as combinações mais usuais de cir-
cuitos para controle de posição.  
No capítulo 3 são abordadas as equações matemáticas que des-
crevem o comportamento dos componentes hidráulicos e é elaborada a 
modelagem linear e não-linear de posicionadores eletro-hidráulicos. 
No capítulo 4 descreve-se a bancada de trabalho e os componen-
tes utilizados para os experimentos. Realiza-se também o levantamento 
dos parâmetros do sistema e a validação dos modelos elaborados.  
No capítulo 5, por meio de simulações, é feito o mapeamento das 
condições críticas, em função do movimento do atuador e acelerações 
máximas do sistema de posicionamento. 
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No capítulo 6 é proposto um método de seleção de sistemas de 
posicionamento eletro-hidráulico, mostrando como foi estabelecido, a 
partir das equações dinâmicas e do mapeamento das condições críticas. 
Também é realizado todo o estudo do método, validação, e informações 
presentes nas respostas para todas as condições presentes do modelo. 
No capítulo 7 são expostas as principais conclusões obtidas com 
este trabalho e recomendações para trabalhos futuros. 
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2 POSICIONADORES ELETRO-HIDRÁULICOS 
2.1 INTRODUÇÃO 
Os sistemas de controle de posição têm enorme aplicabilidade 
nos mais diversos campos da engenharia. Os sistemas eletro-hidráulicos 
são comandados por sinais de baixo consumo de energia e controlam 
com precisão os movimentos de cilindros e motores hidráulicos aplica-
dos nos mais diversos segmentos da mecânica. 
Em hidráulica, o termo “posicionadores” caracteriza sistemas 
projetados para desempenhar a função de deslocar e manter uma deter-
minada massa em um local definido por uma coordenada. Esta localiza-
ção pode ser fixa ou variável no tempo e, neste último caso, os posicio-
nadores são algumas vezes denominados de seguidores (GUENTHER; 
PERONDI, 2004 apud Muraro, 2010). 
Na Figura 2.1 é apresentado o esquema de um posicionador ele-
tro-hidráulico. O objetivo do posicionador é o deslocar a massa 𝑀𝑐 para 
uma posição (𝑥𝐴1) proporcional ao sinal de referência enviado controla-
dor na forma de tensão (𝑈𝑍1). 






























Fonte: MURARO, 2010. 
Estando adequadamente dimensionado, o sistema estabiliza rapi-
damente na posição desejada. Se o sinal de entrada variar com o tempo, 
o sistema atuará como um seguidor de modo que a posição da haste 
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estará variando no tempo, acompanhando o comando (MURARO, 
2010). 
Os sistemas de posicionamento hidráulicos podem ser vistos sob 
a ótica de sistemas de controle, considerando que um sistema de contro-
le é qualquer sistema que exista com a finalidade de regular ou controlar 
o fluxo de energia, informação, matéria ou outras quantidades (BRO-
GAN, 1982 apud Szpak, 2008). 
2.2 CONFIGURAÇÕES USUAIS 
Especificamente, os sistemas hidráulicos de posicionamento são 
constituídos da interligação de elementos eletro hidráulicos (válvulas de 
controle contínuo) com o atuador e a carga, através de um duto por onde 
ocorre a transferência de fluido, combinados com um sensor de posição 
e um controlador. O posicionamento de grandes massas, normalmente 
contra grandes forças externas, é a função principal desses sistemas, 
sendo que o deslocamento da massa é proporcional a um sinal de refe-
rência de entrada. (WATTON, 1989 apud Szpak, 2008).  
Para uma melhor compreensão das combinações mais usuais de 
circuitos para controle de posição, apresenta-se nas subseções a seguir 3 
exemplos muito representativos nas diversas áreas onde se emprega 
hidráulica para controle. 
 Válvula 4/3 vias simétrica e cilindro simétrico de dupla 
ação; 
 Válvula 4/3 vias assimétrica e cilindro assimétrico de dupla 
ação; 
 Válvula 3/3 vias e cilindro assimétrico de simples ação; 
2.2.1 Válvula proporcional simétrica de 4 vias + Cilindro simétri-
co de dupla ação 
A Figura 2.2 ilustra uma válvula simétrica de 4 vias acionando 
um cilindro simétrico. Com a abertura da válvula há uma vazão 𝑞𝑉𝐴, 
através da via A (P → A), para a câmara A, promovendo o aumento de 
pressão 𝑝𝐴. Com o desequilíbrio de forças ocorre o deslocamento positi-
vo do êmbolo (𝑥+
𝐴). Consequentemente, na câmara de controle B (𝑝𝐵) o 
fluido hidráulico é comprimido e forçado a sair pela via B (B → T) em 
direção ao reservatório, com uma vazão 𝑞𝑉𝐵. 
Para deslocamento negativo do êmbolo (𝑥−
𝐴), o princípio de mo-
vimento por desequilíbrio de força é equivalente. No entanto a abertura 
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da válvula se dá através da via B (P → B), para a câmara B, ocorre o 
aumento de pressão 𝑝𝐵. Consequentemente o fluido hidráulico é com-
primido e forçado a sair pela via A da válvula (A → T) em direção ao 
reservatório.  
A pressão de carga (𝑝𝐶) é definida como a diferença de pressão 
entre as câmaras A e B, e a queda de pressão total na válvula ∆𝑝𝑇 é a 
soma das quedas de pressão de ambas as vias, ou seja, ∆𝑝𝑃→𝐴 e ∆𝑝𝐵→𝑇, 
ou ∆𝑝𝑃→𝐵 e ∆𝑝𝐴→𝑇. 
Figura 2.2 – Controle de posição com válvula de 4 vias simétrica e cilindro 



































Fonte: SZPAK, 2008. 
2.2.2 Válvula proporcional assimétrica de 4 vias + Cilindro assi-
métrico de dupla ação 
Apresenta-se na Figura 2.3 uma válvula proporcional de 4 vias 
assimétrica com razão de área dos orifícios de controle 𝑟𝐴
𝑉 = 2, contro-
lando um cilindro assimétrico com razão de área 𝑟𝐴
𝐴 = 2. 
O princípio de funcionamento é o mesmo do sistema válvula e ci-
lindro simétricos mostrado anteriormente. No entanto, neste circuito, a 
pressão de carga (𝑝𝐶) é definida como 𝑝𝐴 − 𝑝𝐵 𝑟𝐴
𝐴⁄ , sendo 𝑟𝐴
𝐴 a razão 
entre as áreas do cilindro (𝐴𝐴 = 𝐴𝐵 ∙ 𝑟𝐴
𝐴), correspondente também à 









































Fonte: SZPAK, 2008. 
2.2.3 Válvula proporcional de 3 vias + Cilindro assimétrico de 
simples ação 
Tem-se como exemplo o controle de posição através de uma vál-
vula proporcional de 3 vias com cilindro assimétrico (diferencial com 
razão de áreas 𝑟𝐴
𝐴 = 2).  
Observa-se na Figura 2.4 que o lado da haste do cilindro está li-
gado à linha de suprimento e o lado do êmbolo (câmara de controle) está 
ligado a uma das vias da válvula. Assim, os movimentos do cilindro 
serão dados pelo deslocamento do carretel da válvula, ou seja: 
Para 𝑥𝐴 > 0, o sentido de avanço do movimento do cilindro, a li-
nha de suprimento é ligada ao lado do êmbolo do cilindro, gerando des-
locamento do carretel da válvula no sentido avançar (𝑥+
𝐴). 
Para 𝑥𝐴 < 0, o sentido de recuo do movimento do cilindro, a câ-
mara de controle é ligada ao reservatório gerando deslocamento do car-
retel da válvula no sentido contrário (𝑥−
𝐴). 








































Fonte: SZPAK, 2008. 
2.3 CONSIDERAÇÕES FINAIS 
Neste capítulo foram apresentadas as três principais concepções 
de circuitos de posicionadores hidráulicos, mostrando algumas das pos-
sibilidades de combinações entre válvulas e cilindros e visando o estudo 
das mesmas. 
Por sua vez, diversos projetos de sistema de posicionamento ele-
tro-hidráulico observam-se concepções não recomendadas na bibliogra-
fia de hidráulica (Figura 2.5), ainda não sendo conhecidos estudos mais 
específicos de desempenhos, vantagens e desvantagens e seus limites de 
carga para um funcionamento onde não haja condições críticas com 
relação as pressões do sistema. 
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Figura 2.5 – Controle de posição com válvula de 4 vias simétrica e cilindro 

































Fonte: Adaptado de SZPAK, 2008. 
No próximo capítulo serão apresentados os modelos matemáticos 
dos componentes de um sistema de controle de posição hidráulico. O 
modelo simula configurações de dupla ação, podendo haver várias com-
binações de válvula e cilindro, possibilitando o estudo tanto das configu-
rações consideradas padrões de sistemas de posicionamento eletro-
hidráulicos, quanto configurações não usuais destes sistemas. 
As configurações utilizando válvulas de três vias não foram ex-
ploradas no estudo pelo fato de não haver uma razão entre os coeficien-
tes de vazão de cada linha, já que existe somente uma linha de vazão de 
controle. A razão entre os coeficientes de vazão possibilita relacionar 
estes coeficientes com outros parâmetros do sistema, com o objetivo de 
selecionar a melhor configuração de válvula em função do cilindro, e 




3 MODELAGEM DO SISTEMA DE ATUAÇÃO 
3.1 INTRODUÇÃO 
A modelagem de sistemas consiste na aplicação de leis físicas 
fundamentais que explicitam o comportamento dos componentes e os 
seus inter-relacionamentos, de forma a gerar um conjunto de equações 
matemáticas que descrevam adequadamente o sistema físico (DE NE-
GRI, 1987 apud BRAVO, 2002). 
As simulações na área da hidráulica auxiliam o projeto de siste-
mas hidráulicos em tarefas como prevenção de erros, redução de tempo 
no desenvolvimento, análise de desempenho e comportamento dinâmico 
e flexibilidade em alterações de projeto (MURARO, 2006). 
O estudo dos modelos matemáticos e dos componentes hidráuli-
cos é importante para que o projetista possa analisar e selecionar corre-
tamente os componentes da instalação. O projetista, baseando-se em 
dados de catálogos de fabricantes, atribui valores aos parâmetros dos 
modelos construídos para executar a simulação e, assim, comparar os 
resultados obtidos com as especificações do projeto (SZPAK, 2008).  
3.2 MODELO NÃO LINEAR COM PERDA DE CARGA 
A Figura 3.1 faz a representação esquemática do modelo do sis-
tema eletro-hidráulico de controle de posição utilizado nesta dissertação, 
o qual é composto pelos seguintes componentes: 
 Processamento de Sinal; 
 Suprimento de Fluido; 
 Válvula proporcional; 
 Tubulações e mangueiras; 
 Atuador linear (cilindro hidráulico); 
 Carga (massa e mola); 
 Elementos de medição 
 
O bloco de processamento de sinal é composto pela operação de 
comparação entre a tensão de entrada (sinal de referência) e leitura de 
posição (elementos de medição) e elementos do controlador e saturação 
do sinal de controle para comando da válvula proporcional. 
Por sua vez, o bloco da válvula proporcional é separado em duas 
partes. A primeira parte representa a dinâmica da válvula descrita pela 
equação do movimento do carretel e pela 2ª lei de Kirchoff para o cir-
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cuito de acionamento do(s) solenóide(s). A segunda parte é descrita pela 
equação da vazão da válvula (Apêndice C.1), representando parte do 
subsistema hidráulico. 
A Unidade de Potência e Condicionamento Hidráulico (UPCH), 
caracterizando o bloco de suprimento de fluido, não foi considerada em 
detalhes neste modelo, utilizando apenas as pressões de suprimento e de 
retorno como parâmetros fixos de entrada para o modelo. A modelagem 
da vazão da UPCH não influencia na vazão para o sistema de atuação 
(carga), visto que a limitação desta vazão é devido à abertura e fecha-
mento da válvula proporcional. 
Também fazendo parte do subsistema hidráulico tem-se o bloco 
de tubulações e mangueiras (Apêndices C.2 e C.3), sendo representado 
pelas equações da continuidade nas linhas entre válvula e cilindro, equa-
ções de perda de carga e equações de aceleração do fluido, estas últimas 
caracterizando a massa aparente do fluido. 
O bloco do atuador linear representa parte do subsistema hidráu-
lico pela equação da continuidade do cilindro (Apêndice C.4) e parte do 
subsistema mecânico pela equação do movimento (Apêndice C.5). Na 
equação do movimento está presente também o bloco de carga onde o 
cilindro é conectado ao sistema de carregamento, contendo uma mola 
com uma pré-carga ajustável, uma massa e o modelo de atrito do cilin-
dro (Apêndice C.6). 
Por fim o bloco de elementos de medição é composto pela leitura 
e conversão do sinal de posição, transformando o sinal em metros para 
volts a partir da relação de conversão 𝑉/𝑚 do transdutor de posição.  





















Utilizando a notação gráfica de diagrama de blocos da ferramenta 
Simulink, parte integrante do software MatLab (Matrix Laboratory), 
Szpak (2008) desenvolveu o modelo não-linear que descreve o compor-
tamento de um sistema de posicionamento eletro-hidráulico influenciado 
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pelas perdas de carga e massa aparente em dutos e mangueiras. O mode-
lo foi aprimorado por Muraro (2010) introduzindo a modelagem das 
linhas de suprimento e retorno, considerando apenas a equação da perda 
de carga. A Figura 3.2 mostra o diagrama de blocos do modelo aprimo-
rado utilizado na dissertação. 
Figura 3.2 – Diagrama de blocos do modelo não-linear com perda de carga. 
 
Fonte: MURARO, 2010. 
A seguir serão apresentadas as equações que fazem parte do mo-
delo não-linear com perda de carga. Para maiores detalhes sobre este 
modelo e suas equações representativas de cada bloco podem ser encon-
tradas em Szpak (2008) e Muraro (2010). 
3.2.1 Equação do movimento do cilindro 
A partir das principais forças atuantes no cilindro (Figura 3.3) foi 
atribuída à equação do movimento do cilindro. 
Figura 3.3 – Forças atuantes no cilindro. 
 









+ 𝐾𝑥 . 𝑥
𝐴 + 𝐹𝑎𝑡 + 𝐹𝑃𝑟𝑒𝐶 (3.1) 
onde: 
𝑝𝐴. 𝐴𝐴
𝐴 → força aplicada na 𝐴𝐴
𝐴 devido à pressão 𝑝𝐴 na câmara A [N]; 
𝑝𝐵 . 𝐴𝐵
𝐴 → força aplicada na 𝐴𝐵
𝐴 devido à pressão 𝑝𝐵 na câmara B [N]; 
𝐹𝑎𝑡 → força de atrito no cilindro e nas guias de posicionamento [N]; 
𝐹𝑃𝑟𝑒𝐶 → força de pré-carga na mola [N]; 
𝑀𝑡 = 𝑀𝑒 + 𝑀𝑐 + 𝑀𝑓 → massa total [Kg]; 
𝑀𝑒 → massa do êmbolo do cilindro [Kg]; 
𝑀𝑐 → massa da carga [Kg]; 
𝑀𝑓 → massa aparente do fluido [Kg]; 
𝐾𝑥 → constante elástica da mola [N/m]; 
𝑥𝐴 → posição do cilindro [m]; 





























































𝐴 → volume na câmara B do cilindro [m
3
]; 
𝑥𝐴 → posição do cilindro [m]; 
𝛽𝑒 → módulo de compressibilidade efetivo [Pa]. 



















𝐾𝑅𝑃 → ganho de regime permanente do carretel
1
 [m/V]; 
𝑥𝑉 → posição do carretel [m]; 
𝜔𝑛
𝑉 → frequência natural não-amortecida da válvula [rad/s]; 
𝜁𝑉 → razão de amortecimento da válvula [adm]; 
𝑈𝑐 → sinal de comando para a válvula [V]. 
3.2.4 Equação da vazão da válvula 
Na Figura 3.4 é apresentado um desenho esquemático do carretel 
da válvula de 4 vias onde estão indicados os principais termos das equa-
ções da modelagem matemática. Conforme tratado na seção anterior, a 
válvula de quatro vias pode ser simétrica ou assimétrica. 










Fonte: Adaptado de SZPAK, 2008. 
 








+ 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐴3) . √𝑝𝑆 − 𝑝𝐴
𝑉 − 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐴4. √𝑝𝐴







+ 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐵6) . √𝑝𝐵
𝑉 − 𝑝𝑇 − 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐵5. √𝑝𝑆 − 𝑝𝐵
𝑉 (3.6) 
                                                        
1 O valor do ganho em regime permanente é unitário, pois as equações de vazão na válvula 
estão relacionadas com o sinal de entrada em tensão e não com o deslocamento do carretel. 
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+ 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐴4) . √𝑝𝐴








+ 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐵5) . √𝑝𝑆 − 𝑝𝐵
𝑉 + 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐵6. √𝑝𝐵








𝑉 → vazão na saída da válvula na via B [m
3
/s]; 










𝑈𝑛→ tensão nominal da válvula [V]; 
𝑈𝑐→ tensão de controle [V]; 
𝑝𝐴
𝑉→ pressão no pórtico A [Pa]; 
𝑝𝐵
𝑉→ pressão no pórtico B [Pa]; 
𝑝𝑆→ pressão de suprimento [Pa]; 
𝑝𝑇→pressão de retorno [Pa]; 




















3.2.5 Modelagem da tubulação 
A utilização de tubulações e mangueiras na transmissão de ener-
gia hidráulica gera efeitos de massa aparente, perda de carga e redução 
do módulo de compressibilidade efetivo do fluido. Estes fenômenos são 
evidentes na Plataforma de Hidráulica Proporcional e exercem grande 
influência no comportamento de posicionamento do cilindro (MURA-
RO, 2010). 
A Figura 3.5 ilustra o diagrama esquemático das linhas A e B, 
com as nomenclaturas utilizadas no desenvolvimento do modelo das 
tubulações. 
Para descrever o efeito de massa aparente, utiliza-se primeira-
mente a equação da continuidade em um volume de controle. A equação 

























𝐻 → módulo de compressibilidade efetivo na mangueira [Pa]. 
Figura 3.5 – Diagrama esquemático das linhas A e B. 
 
Fonte: SZPAK, 2008. 
Em seguida, utiliza-se a equação (3.10) que descreve a aceleração 
do fluido
2
 combinado com a perda de carga ao longo da linha de trans-
missão da via A. Os cálculos para as demais linhas são equivalentes, 
sendo necessário apenas adequar os sinais, parâmetros e coeficientes 


















𝐻 ) (3.10) 
 
onde: 
𝜌 → massa específica do fluido [kg/m3]; 
𝐴𝐴𝑖𝑛
𝐻 → área interna da tubulação da linha A [m
2
]; 
                                                        
2 O desenvolvimento matemático para resultar na equação da aceleração do fluido é detalhado 




𝐻  → pressão interna da tubulação da linha A [Pa]; 
𝑉𝐴𝑖𝑛
𝐻  → volume interno da tubulação da linha A [m
3
]; 




Diante da dificuldade de calcular teoricamente os coeficientes de 
perda de carga para cada linha de transmissão, estes foram estabelecidos 
experimentalmente. 
Estes modelos estão inseridos no subsistema hidráulico (Figura 
3.6) entre as equações da continuidade e da vazão. 
Figura 3.6 – Subsistema hidráulico do modelo não-linear com perda de carga. 
 
Fonte: MURARO, 2010. 
3.3 CONSIDERAÇÕES FINAIS 
Neste capítulo foi apresentado os blocos do modelo dinâmico do 
sistema de posicionamento eletro-hidráulico implementado no software 
MatLab, os quais representam o comportamento estático e dinâmico dos 
componentes deste sistema. 
A modelagem das linhas de transmissão, considerando os efeitos 
de perda de carga, massa aparente e compressibilidade do fluido, é fun-
damental para a obtenção de um modelo matemático que represente 
satisfatoriamente o sistema real (MURARO, 2010).  
No próximo capítulo é apresentada a bancada de estudos a qual 
foram feitos experimentos para o modelo de sistema de posicionamento 
anteriormente descrito. Também é realizado o levantamento de parâme-
tros dos componentes e efetuada a validação e análise do modelo não-
linear com perda de carga. 
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Por fim é implementado um modelo não-linear sem os efeitos de 
perda de carga e massa aparente para obter respostas do desempenho 
dinâmico mais aproximado de um SHCP usual sem a influência de tubu-
lações e mangueiras, que é utilizado nos capítulos posteriores para ma-
peamento das condições criticas das pressões nas câmaras do atuador 
hidráulico, além de fazer parte da validação do modelo estático, parte da 







4 CARACTERIZAÇÃO TEÓRICA – EXPERIMENTAL  
4.1 INTRODUÇÃO 
A implementação prática e verificação experimental dos resulta-
dos de um sistema de posicionamento eletro-hidráulico foram realizados 
a partir da bancada de estudos (Figura 4.1), intitulada Plataforma de 
Hidráulica Proporcional (PHP). 


















Localizada no Laboratório de Sistemas Hidráulicos e Pneumáti-
cos, a PHP foi desenvolvida com a finalidade de intensificar a interação 
entre os conceitos teóricos e a aplicação prática de projeto e controle de 
posicionadores hidráulicos. 
Esta plataforma, demonstrada na Figura 4.1, é composta por: 
 UPCH; 
 Bancada de Trabalho; 
 Sistema de Aquisição DSpace; 
 Computador com o Software Matlab e Trace; 
 Cilindro Simétrico; 
 Válvulas Simétricas; 
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 Transdutores de Pressão e Posição; 
 Sistema de Carregamento. 
 
Estes equipamentos, utilizados em grande escalam na indústria, 
possuem catálogos contendo diversas informações, tais como funciona-
mento, características construtivas e respostas estáticas e dinâmicas.  
4.2 DESCRIÇÃO DOS COMPONENTES 
A descrição dos equipamentos e o levantamento dos parâmetros 
necessários são apresentados a seguir. 
4.2.1 UPCH 
A Unidade de Potência e Condicionamento Hidráulico
3
 cumpre a 
função de fornecimento de potência hidráulica para uma bancada de 
trabalho. A mesma tem a capacidade de manter níveis adequados de 
vazão, pressão e temperatura do fluido, além de direcionar o fluido hi-
dráulico para as duas estações de trabalho existentes sem comprometer a 
especificação da potência de suprimento (RAMOS FILHO, 2006). 
A unidade é composta por duas bombas hidráulicas instaladas, 
fornecendo uma vazão de aproximadamente 30 litros por minuto (14 
L/min da bomba de engrenagens e 16 L/min da bomba de palhetas). 
Além disso, há um acumulador de 10 L para auxiliar em eventuais que-
das de vazão e pressão na linha de suprimento. Estas variações, frequen-
tes em sistemas de controle de posição, são decorrentes das grandes 
velocidades e acelerações em que o cilindro é submetido. 
Pode-se observar ainda uma contrapressão constante de 1,25 bar 
na linha de retorno ocasionada pelo sistema de filtragem e de refrigera-
ção do fluido hidráulico quando este retorna ao reservatório (MURARO, 
2010). 
4.2.2 Bancada de trabalho 
A Figura 4.2 ilustra a configuração de um sistema hidráulico 
montado na bancada de trabalho composto por: cilindro simétrico de 
dupla-ação, válvula proporcional, válvula redutora de pressão, transmis-
sores de pressão, transdutor de posição, mangueiras, engates rápidos da 
UPCH e sistema de carregamento com mola. 
                                                        
3 Maiores informações em Souza (2005) e Ramos Filho (2006). 
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Figura 4.2 – Bancada de Trabalho. 
 
Fonte: SZPAK, 2008. 
O Quadro 4.1 descreve os componentes hidráulicos que fazem 
parte do circuito na bancada, assim como o transdutor e os transmissores 
instalados. 
Quadro 4.1 – Descrição dos componentes do circuito hidráulico. 
Descrição Código 
Válvula redutora de pressão diretamente operada 
Bosch Rexroth – DR6DP7-5X/75YM 
1V1 
Válvula Servo-solenóide simétrica com eletrônica embarcada 
Bosch – 0811404601 
1V2 
Válvula Proporcional assimétrica com eletrônica embarcada 
Bosch Rexroth – 4WREE 6 E1-08-22 
1V3 
Cilindro simétrico de dupla ação 
Bosch Rexroth – CGT3-MS2 25/18/200 
1A1 
Cilindro assimétrico de dupla ação 
Bosch Rexroth – CDT3-MS2 25/18/200 
1A2 
Transmissor de pressão com faixa de medição de 0 a 200bar 
HBM – P2VA1/200bar 
1S1 
Transmissor de pressão com faixa de medição de 0 a 200bar 
HBM – P2VA1/200bar 
1S2 
Transmissor de pressão com faixa de medição de 0 a 200bar 




Transdutor de Posição com faixa de medição de 0 a 200 mm 
Balluf – BTL5-A11-M0200-P S32 
1S4 
4.2.3 Cilindros hidráulicos 
Fabricados pela empresa Bosch Rexroth os atuadores lineares hi-
dráulicos utilizados no estudo têm a mesma área na câmara B do cilin-
dro. Esta e outras informações estão presentes no Quadro 4.2. 





























Fonte: BOSCH REXROTH, 2007. 
Para minimizar os efeitos de choque contra o cabeçote e tampa de 
fundo, estes cilindros hidráulicos possuem um sistema de amortecimen-
to de fim de curso. O dispositivo destes atuadores está configurado para 
reduzir consideravelmente a velocidade da haste nas posições de 0 a 14 
mm e 186 a 200 mm (7% do curso total).   
4.2.4 VCCD 
Os parâmetros das válvulas foram obtidos a partir de dados de 
seus catálogos (BOSCH REXROTH, 2007), além de dissertações de-
senvolvidas e publicadas (SZPAK, 2008 & MURARO, 2010) e das 
equações da revisão bibliográfica. Os valores obtidos estão indicados no 
Quadro 4.3. 
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A partir dos valores dos dados das válvulas foi possível obter os 
parâmetros necessários ao modelo, observando-se as unidades utilizadas 
no mesmo (Quadro 4.4). 
Quadro 4.4 – Coeficientes de vazão das válvulas. 
Válvula 
𝐾𝑣 
[𝐿 𝑚𝑖𝑛 ∙ √𝑏𝑎𝑟⁄ ] 
𝐾𝑣𝑆𝐼  
[𝑚3 𝑠⁄ . √𝑃𝑎] 
𝐾𝑣𝑖𝑛[𝑚











4.2.5 Sistema de medição 
As informações de posicionamento da haste e monitoramento das 
pressões nas linhas dos sistemas hidráulicos montados na bancada de 
trabalho são obtidas utilizando 01 transdutor de posição e 03 transmisso-
res de pressão. 
Todos os medidores são alimentados com tensão contínua de +24 
V por uma fonte de tensão instalada na PHP. Os sinais são enviados ao 
módulo de entradas e saídas através de fios blindados corretamente di-
mensionados para esta aplicação. 
4.2.5.1 Transdutor de posição 
Acoplado na extremidade da haste do cilindro, o transdutor de 
deslocamento, fabricado pela BALLUF, possibilita realimentar e fechar 
a malha de controle do posicionador eletro-hidráulico. 
Este transdutor é do tipo indutivo, linear, ultra-sônico e apresenta 
resolução de 04 µm. Suas principais características, retiradas de catálo-
go, são demonstradas no Quadro 4.5 a seguir. 

















0 a 200 0 a +10 0,02. 𝑈𝑛 ± 0,6 




4.2.5.2 Transmissores de pressão 
Fabricados pela HBM Inc. As principais características destes 
transmissores, retiradas de catálogo, estão no Quadro 4.6 a seguir. 
Quadro 4.6 – Parâmetros dos transmissores de pressão. 
Código 














0 a 200 +0,5 a +10 (𝑈𝑛 − 0,5). 200. 10
5 9,5⁄  ± 0,3 
Fonte: HBM, 2006. 
4.2.6 Sistema de aquisição de dados 
As tarefas de aquisição, tratamento, controle e envio de dados pa-
ra os equipamentos da bancada de trabalho é realizada por uma plata-
forma composta pelos seguintes componentes: 
 Computador; 
 Módulo de entradas e saídas analógicas; 
 Placa dSPACE DS1102 (DSPACE,1993); 
 Software MATLAB/SIMULINK (SIMULINK,1996); 
 Software TRACE. 
 
O módulo possibilita a conexão física entre os componentes da 
bancada de trabalho e a placa dSPACE instalada no computador, a qual 
disponibiliza ao usuário 04 entradas analógicas e 04 saídas analógicas. 
As entradas analógicas são utilizadas para aquisição dos sinais 
dos transdutores de pressão, transdutor de posição do cilindro e transdu-
tor LVDT do carretel, todos com amplitudes variando entre 0 e +10 V. 
Apenas uma saída analógica é utilizada para enviar o sinal de referência 
para a válvula, sendo esta com magnitudes de -10 até +10 V. 
Com o auxílio do software MATLAB, desenvolvido pela 
Mathworks Inc., utiliza-se a ferramenta SIMULINK para, com a nota-
ção de diagrama de blocos, realizar o tratamento matemático dos sinais, 
estruturar a malha de controle (Apêndice B) e compilar o programa 
implementado para a linguagem usada na placa dSPACE  
Devido à ausência de filtros analógicos, foram utilizados filtros 
digitais nos sinais de entrada. Para atenuar os ruídos dos sinais de posi-
ção e pressão, foram utilizados filtros passa-baixa de segunda ordem 






𝑠2 + 200. 𝑠 + 10000
             𝐹𝑇𝑝 =
1600
𝑠2 + 80. 𝑠 + 1600
 
 
A utilização de um filtro com menor atenuação no sinal de posi-
ção deve-se ao menor ruído encontrado e exigência de menor atraso 
possível do sinal, pois este é utilizado diretamente na realimentação da 
malha de controle (MURARO, 2010). 
O software TRACE, instalado no computador, permite ao usuário 
salvar e visualizar qualquer variável contida no programa de controle 
implementado no SIMULINK. 
Este software tem a capacidade de armazenar e apresentar 5000 
pontos de cada variável selecionada pelo usuário. Os dados são salvos 
em arquivos que podem ser manipulados posteriormente utilizando a 
ferramenta MATLAB. 
4.2.7 Sistema de carregamento 
A estrutura instalada na bancada de trabalho da PHP para simular 
SH com carregamento pode ser visualizada na Figura 4.3. Este sistema 
permite ajuste de diferentes pré-cargas na mola mediante um mecanismo 
de rosca que comprime-a.  
A base inferior deslizante é equipada com o sistema de esferas 
recirculantes que, ao movimentar-se sobre guias de deslizamento, reduz 
consideravelmente o atrito. 
Figura 4.3 – Sistema de carregamento com pré-carga na mola. 
 




Devido a este sistema flexível, o usuário da bancada pode seleci-
onar e substituir 03 molas
4
 com as seguintes características: 
Quadro 4.7 – Dados das molas. 
Descrição 𝐿𝑀 [mm] 𝐾𝑥 [N/m] 𝑥𝑚á𝑥
𝑀  [mm] 𝐹𝑝𝑟𝑒−𝑐𝑎𝑟𝑔𝑎
𝑀  máxima [N] 
Mola 1 488 ± 5 2618,4 253 ± 5 662,4 
Mola 2 500 ± 5 5982,1 254 ± 5 1519,5 
Mola 3 449 ± 5 16083,0 240 ± 5 3859,9 
Fonte: SZPAK, 2008. 
4.3 LEVANTAMENTO DE PARÂMETROS 
Alguns parâmetros do sistema como perdas de carga e coeficiente 
de atrito viscoso, não são obtidos diretamente dos catálogos. Diante da 
importância destes na modelagem do sistema hidráulico, utilizam-se 
equações matemáticas, métodos de interpretação de curvas e resultados 
experimentais para obter valores condizentes com o comportamento 
real. 
4.3.1 Perda de carga 
As perdas de carga, no caso da PHP, decorrem principalmente da 
utilização de engates rápidos, curvas nas tubulações, conexões, válvulas, 
filtro e subplacas de montagem. Estes acessórios estão presentes na 
bancada de trabalho e na UPCH, ocasionando queda de pressão em to-
das as linhas de transmissão (suprimento, retorno, via A e B). 
Frente à considerável perda de potência hidráulica ocasionada por 
estes componentes, é imprescindível o dimensionamento dos coeficien-
tes de perda de carga em cada uma das vias de escoamento (Suprimento, 
Retorno, Via A e Via B). 
4.3.1.1 Coeficiente de perda de carga nas mangueiras 
Os coeficientes de perda de carga para as mangueiras foram obti-
dos a partir de Muraro 2010, onde foram feitos diversos ensaios em 
malha a aberta observando as pressões em diferentes pontos do circuito 
hidráulico. O Quadro 4.8 apresenta os valores de perda de carga em 
função da via do sistema. 
                                                        
4 Maiores detalhes técnicos sobre as molas em Szpak (2008). 
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Quadro 4.8 – Coeficientes de perda de carga nas mangueiras. 
Suprimento 
[𝑚3/𝑃𝑎 ∙ 𝑠] 
Retorno 
[𝑚3/𝑃𝑎 ∙ 𝑠] 
Via A 
[𝑚3/𝑃𝑎 ∙ 𝑠] 
Via B 
[𝑚3/𝑃𝑎 ∙ 𝑠] 
1,4 × 10−10 1,8 × 10−10 1,5 × 10−10 1,5 × 10−10 
Fonte: MURARO, 2010. 
4.3.2 Determinação do coeficiente de perda de carga nos dutos 
O Coeficiente de perda de carga nos dutos ( Cl ) foi obtido ex-
perimentalmente a partir da diferença de pressão entre a entrada e a 
saída do duto e a velocidade do fluido em regime permanente, isto é, a 
vazão que entra no cilindro quando o mesmo está em regime permanen-
te. A  
Os dados obtidos experimentalmente foram importados para 
uma planilha eletrônica, onde foram tratados para obtenção do coefici-
ente de perda de carga experimental e também para comprovar que o 
sistema atua no regime laminar. Os valores do Quadro 4.9, representam 
as medidas obtidas experimentalmente para um duto de 1,75 m de com-
primento. 
Figura 4.4 mostra um desenho esquemático do sistema utilizado 
para levantamento dos parâmetros de perda de carga nos dutos. 










𝐷 = 𝑣𝑚é𝑑𝑖𝑎 ∙ 𝐴𝐴𝑖𝑛
𝐷  (4.3) 
 
Portanto, conhecendo-se os valores de ∆𝑝 e 𝑞𝑣𝐴𝑖𝑛
𝐷  pode-se obter o 








Os dados obtidos experimentalmente foram importados para 
uma planilha eletrônica, onde foram tratados para obtenção do coefici-
ente de perda de carga experimental e também para comprovar que o 
sistema atua no regime laminar. Os valores do Quadro 4.9, representam 
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as medidas obtidas experimentalmente para um duto de 1,75 m de com-
primento. 



















Fonte: Adaptado de SZPAK, 2008. 













[𝑚3/𝑃𝑎 ∙ 𝑠] 
0,065 3,064E+06 5,053E-12 -0,063 3,000E+06 -4,975E-12 
0,045 1,858E+06 5,681E-12 -0,044 1,936E+06 -5,420E-12 
0,033 1,416E+06 5,580E-12 -0,033 1,474E+06 -5,364E-12 
0,027 1,141E+06 5,566E-12 -0,027 1,187E+06 -5,324E-12 
0,022 9,66E+05 5,453E-12 -0,022 9,98E+05 -5,296E-12 
 
A Figura 4.5 ilustra a queda de pressão 𝛥𝑝 em função da vazão 
𝑣 ∙ 𝐴𝐵
𝐴 utilizando o duto de 1,75 metros de comprimento. Pode-se se 
notar que a gráfico tende a um escoamento laminar, devido à taxa de 
crescimento tender a um valor constante, o que nos possibilita conside-
rar o coeficiente de perda de carga como uma constante. Os pontos mos-
trados no gráfico são os valores obtidos experimentalmente  
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Figura 4.5 – Escoamento laminar no duto de 1,75 metros. 
 
O Quadro 4.10 abaixo resume os valores médios em função do 
comprimento do duto. A curva e os dados obtidos experimentalmente 
para os casos os dutos de 2,5 m e 4,5 m estão presentes nos apêndices 
D.1 e D.2, respectivamente. 
Quadro 4.10 – Coeficiente médio de perda de carga experimental dos dutos. 
Comprimento do Duto [𝑚] 𝐶𝑙𝑚é𝑑𝑖𝑜  [𝑚




4.3.3 Atrito viscoso variável 
Nos sistemas de posicionamento onde o objetivo é posicionar 
uma massa em uma posição desejada, os efeitos mais comuns do atrito 
são conhecidos por oscilações em torno da posição desejada (“hun-
ting”), permanece parado (“standstill”) e “stick-slip” (ARMSTRONG e 
DE WIT, 1996, apud MURARO, 2010). 
Para representar as forças de atrito atuantes no cilindro e no sis-
tema mecânico acoplado à haste, utilizou-se o modelo do coeficiente de 
atrito viscoso variável proposto por GOMES (1995), que representa os 
modos “stick” e “slip” por meio de trajetórias diferentes na região de 

























(?̇?𝐿𝑖𝑚), a partir da qual não é possível deslocar o corpo com velocidade 
constante.  
Para estas velocidades abaixo de ?̇?𝐿𝑖𝑚, visualizado na Figura 4.6, 
a força de atrito é representada pelas trajetórias “B” (modo “slip” – linha 
vermelha), “C” e “D” (modo “stick” – linhas verdes). 
Figura 4.6 – Trajetórias do modelo de atrito. 
 
Fonte: MACHADO, 2003. 
A trajetória “A” representa as forças de atrito para velocidades 
acima de ?̇?𝐿𝑖𝑚. Esta curva é definida utilizando o mapa estático de atrito 
obtido experimentalmente. Este ensaio é realizado pela medição da for-
ça aplicada para uma movimentação com velocidade constante, apresen-
tando a relação entre a força de atrito e a velocidade relativa entre as 
superfícies de contato (MACHADO, 2004). 
A força de atrito é determinada pela diferença de pressões nas 
câmaras do cilindro na condição de movimento em regime permanente, 
sem força externa e velocidade constante. Os ensaios foram realizados 
com pressão de suprimento de 70 𝑏𝑎𝑟. Os mapas estáticos utilizados no 
modelo constavam no banco de dados
5
 do LASHIP, sendo que o Quadro 
4.11 apresenta os parâmetros do modelo do cilindro simétrico e o Qua-
dro 4.12 apresenta os parâmetros para o atuador assimétrico. 
                                                        




Quadro 4.11 – Parâmetros do modelo de coeficiente de atrito viscoso do cilin-
dro CGT3MS2/25-18/200. 
Polinômios 
Polyp = [0,4040e4   -1,5314e4    2,2225e4   -1,5405e4    0,5502e4  -
0,0647e4   0,0083e4] 
Polyn = [-0,4083e4  -1,5245e4   -2,2067e4  -1,5466e4   -0,5594e4  -
0,0664e4  -0,0087e4] 
Parâmetro Valor Unidade 
𝐹𝑆𝑝 → nível máximo da força de atrito estático posi-
tivo 
101,65 [N] 
𝐹𝑆𝑛 → nível máximo da força de atrito estático ne-
gativo 
-99,29 [N] 
𝑑𝑥Lim 𝑝 → velocidade limite positiva 0,0035 [m/s] 
𝑑𝑥Lim 𝑛 → velocidade limite negativa -0,0035 [m/s] 
𝑑𝑥0𝑝 → velocidade de “stick” positiva 0,0033 [m/s] 
𝑑𝑥0n → velocidade de “stick” negativa -0,0033 [m/s] 
Fonte: MURARO, 2010. 
Quadro 4.12 – Parâmetros do modelo de coeficiente de atrito viscoso do cilin-
dro CDT3MS2/25-18/200. 
Polinômios 
Polyp=[9,3322e3 -1,2358e3 0,1489e3] 
Polyn=[-1,0580e4 -0,1668e4 -0,0233e4] 
Parâmetro Valor Unidade 
𝐹𝑆𝑝 → nível máximo da força de atrito estático posi-
tivo 
296,351 [N] 
𝐹𝑆𝑛 → nível máximo da força de atrito estático ne-
gativo 
232,639 [N] 
𝑑𝑥Lim 𝑝 → velocidade limite positiva 0,00432 [m/s] 
𝑑𝑥Lim 𝑛 → velocidade limite negativa 0,00185 [m/s] 
𝑑𝑥0𝑝 → velocidade de “stick” positiva 0,00410 [m/s] 
𝑑𝑥0n → velocidade de “stick” negativa 0,00176 [m/s] 




4.4 VALIDAÇÃO DOS MODELOS DINÂMICOS 
4.4.1 Introdução 
A utilização de modelos matemáticos para simular o comporta-
mento do sistema hidráulico foi baseado nas equações apresentadas no 
capítulo 3 e implementados com diagrama de blocos no SIMULINK. 
No entanto, faz-se necessário a comprovação e validação destes 
modelos mediante comparação de resultados obtidos por simulação com 
as respostas experimentais do sistema montado na PHP. 
Devido à impossibilidade de serem feitos ensaios com massas 
acopladas à haste do atuador, devido à estrutura da bancada de trabalho, 
utilizou-se dutos de pequeno diâmetro, instalados entre a válvula e o 
cilindro, para gerar massas aparentes. Os valores das massas efetivas do 
fluido, apresentadas no Quadro 4.13, foram retirados da dissertação de 
SZPAK, 2008. 

























1,75 𝑚 116 28 28 28 
2,5 𝑚 167 39 39 39 
4,5 𝑚 301 70 70 70 
Fonte: SZPAK, 2008. 
A seguir, são apresentadas figuras contendo as respostas das 
principais variáveis do SHCP, tais como posicionamento da haste e 
pressões nas linhas do sistema. Para efeitos de validação, são diretamen-
te comparadas as respostas entre o modelo não linear e experimentos. 
4.4.2 Modelo não-linear com perda de carga sem carregamento 
O modelo não-linear com perda de carga foi implementado com a 
finalidade de representar e simular o sistema hidráulico real. A lista de 
parâmetros utilizada nos modelos pode ser visualizada no Apêndice A. 
A validação deste modelo pode ser feita pela comparação das 
respostas obtidas experimentalmente e por simulação da seguinte confi-
guração do sistema hidráulico em malha fechada: 
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 Cilindro CGT3 25/18/200; 
 Válvula Bosch de 𝐾𝑣=1,43; 
 Duto de 1,75 m; 
 Sinal de referência tipo degrau de 50 mm; 
 Avanço da haste de 20 mm até 70 mm; 
 Retorno da haste de 70 mm a 20 mm; 
 Controlador Proporcional com 𝐾𝑝=5; 
 Sem carregamento. 
 
A Figura 4.7 mostra as respostas de posicionamento do modelo 
não linear e do experimento realizado na bancada.  
Figura 4.7 – Posição do cilindro simétrico e válvula de 𝐾𝑣=1,43. 
 
Na comparação das respostas de posicionamento do modelo com 
o experimento (𝑚𝑜𝑑𝑒𝑙𝑜 − 𝑒𝑥𝑝𝑒𝑟𝑖𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜) presente na Figura 4.8, é 
possível notar dois momentos onde se tem os maiores valores de dife-
rença, sendo estes 2,6 mm no instante de 2,3 segundos e 3,5 mm no 
instante de 4,3 segundos. 
Na Figura 4.9 e Figura 4.10 estão ilustradas as respostas do mo-
delo e experimento das pressões nas câmaras A e B do cilindro respecti-
vamente. É possível notar em ambas a queda de pressões nas linhas de 
suprimento e retorno do sistema, em função da perda de carga existente 
nestas linhas. 
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Figura 4.8 – Comparação das respostas de posição cilindro simétrico e válvula 
de 𝐾𝑣=1,43. 
 
Figura 4.9 – Pressão na Câmara A com válvula de 𝐾𝑣=1,43 e sem carregamento. 
 
Pela Figura 4.11, onde se tem a comparação das respostas das 
pressões do modelo com o experimento, da mesma maneira que foi 
realizada na comparação de respostas de posição, nota-se que as pres-
sões em ambas as câmaras tem sua maior diferença nos instantes de 2 e 
4 segundos, sendo exatamente na borda de subida e decida respectivas 
do sinal de referencia de posicionamento. Nos outros instantes esta dife-
rença a picos máximos de 5,2 bar na câmara A e 3,7 bar na câmara B 
(instante de 4,7 segundos). 
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Figura 4.11 – Comparação das respostas de pressão cilindro simétrico e válvula 
de 𝐾𝑣=1,43. 
 
Nos instantes do sistema em regime permanente as pressões nas 
câmaras tem uma diferença de aproximadamente 2,0 bar, sendo justifi-
cada pelo fato do centro da válvula trabalhar com uma pressão de 33 bar 
e não 35 bar como é considerado no modelo. 



























pB Modelo NL com PC
pS Modelo NL com PC
pT Modelo NL com PC




































4.4.3 Modelo não-linear com perda de carga com carregamento 
por mola 
 
A Figura 4.12 trás as respostas de posicionamento do sistema real 
e do modelo não linear com a configuração do sistema caracterizado 
abaixo. 
 Cilindro CDT3 25/18/200; 
 Válvula Bosch de 𝐾𝑣=1,43; 
 Duto de 2,5 m; 
 Sinal de referência tipo degrau de 100 mm; 
 Avanço da haste de 20 mm até 120 mm; 
 Retorno da haste de 120 mm a 20 mm; 
 Controlador Proporcional com 𝐾𝑝=3; 
 𝐾𝑋=2618,4 𝑁/𝑚; 
 𝑆𝑒𝑚 𝑝𝑟é−carga. 
Figura 4.12 – Posição do cilindro assimétrico e válvula de 𝐾𝑣=1,43 
 
Na comparação das respostas de posicionamento do modelo com 
o experimento (𝑚𝑜𝑑𝑒𝑙𝑜 − 𝑒𝑥𝑝𝑒𝑟𝑖𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜) presente na Figura 2.1Figura 
4.18, pode-se notar uma diferença mais representativa no avanço do 
cilindro, tendo uma diferença máxima de 12,7 mm no instante próximo 
a 2,5 segundos. 
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Figura 4.13 – Comparação das respostas de posição cilindro assimétrico e vál-
vula de 𝐾𝑣=1,43. 
 
A Figura 4.14 e Figura 4.15 mostram respectivamente as resposta 
de pressão na câmara A e B do atuador tanto do modelo quanto do expe-
rimento. 
Figura 4.14 – Pressão na Câmara A com válvula de 𝐾𝑣=1,43 e com carregamen-
to. 
 
Tanto nas curvas do modelo quanto nas do experimento obser-
vam-se picos acima da pressão de suprimento na câmara B (Figura 
4.15), em decorrência da tubulação de comprimento de 2,5 m e diâmetro 
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de 2 mm ligando a câmara B do cilindro com a linha B da válvula, ca-
racterizando pico positivo. 
Algumas oscilações e diferenças mais significativas entre modelo 
e experimento podem ser justificadas pelo fato do experimento ser mais 
amortecido em relação ao modelo não linear utilizado. 




Semelhante ao caso anterior sem carregamento, as pressões em 
ambas as câmaras do cilindro tem sua maior diferença nos instantes de 
mudança de borda do degrau de referencia de posição (2,0 e 4 segun-
dos), como pode ser conferido pela Figura 4.16, onde é ilustrado a com-
paração das respostas das pressões do modelo em relação a resposta do 
experimento. 
Nos instantes próximos de 2,5 segundos, é possível notar uma di-
ferença significativa chegando a valores próximos a 15 bar na câmara A 
e 25 bar na câmara B. A principal justificativa desta diferença entre as 
pressões é o diferença nas respostas do sistema real e do modelo. Na 
comparação de resposta de posição no tempo (Figura 4.13) é nestes 
mesmos instantes próximos de 2,5 segundos que se tem a maior diferen-
ça. 
 

























pB Modelo NL com PC
pS Modelo NL com PC
pT Modelo NL com PC
69 
  
Figura 4.16 – Comparação das respostas de pressão cilindro assimétrico e vál-
vula de 𝐾𝑣=1,43. 
 
Nos instantes em que o sistema encontra-se em regime perma-
nente a pressão na câmara B tem uma diferença maior na resposta com-
parado ao da outra câmara do atuador, chegando a valores de 8,0 bar. Já 
na câmara A o valor de diferença máximo chega a 0,3 bar. 
Semelhante ao estudo anterior, esta diferença pode ser justificada 
pelo fato do centro da válvula trabalhar com uma pressão diferente de 
35 bar como é considerado no modelo. 
Com a finalidade de avaliar as respostas do experimento e do 
modelo com outras configurações de sistemas de posicionamento, serão 
apresentados estudos adicionais a seguir. 
Os experimentos foram realizados com um sinal de referência de 
100 mm, válvula de 𝐾𝑣=1,43, cilindro assimétrico e 𝐾𝑝=1, 2, 3 e 5 
(Figura 4.17). Quanto maior o ganho do controlador, mais rápido o atu-
ador atinge a posição desejada.  






































Figura 4.17 – Posição do cilindro assimétrico com degrau de 100mm e diferen-
tes 𝐾𝑃. 
 
4.4.4 Considerações sobre o modelo não-linear sem perda de car-
ga 
Com os resultados das seções anteriores, conclui-se que o modelo 
não-linear com perda de carga representa bem o comportamento do 
sistema hidráulico da PHP e as respostas obtidas pelo modelo são váli-
das para simular diferentes condições de operação do SH. 
Com o objetivo de ter uma resposta mais rápida, em sistemas de 
posicionamento eletro-hidráulicos as conexões entre os componentes 
são feitas com tubos de curto comprimento, utilizando sistemas de rosca 
para fixação da tubulação, ao invés de engates rápidos, como usados na 
PHP. Desta forma, o volume total de fluido do sistema e as perdas de 
energia nas tubulações são reduzidos. 
Para ter um modelo mais aproximado de um sistema de posicio-
namento eletro-hidráulico usual, foram removidos os blocos de perda de 
carga nas linhas de transmissão do modelo não linear com massa efetiva 
e com perda de carga. Este modelo será utilizado no estudo posterior 
onde será tratado dos pontos críticos em posicionadores eletro-
hidráulicos. 
Para obter o modelo não-linear sem perda de carga
6
, primeira-
mente foi retirado do MNL com PC a parte da modelagem da massa 
                                                        
6 Visando facilitar a apresentação deste trabalho, o modelo não linear sem perda de carga será 
referenciado simplesmente como “modelo não-linear”.  
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aparentes nos dutos (Apêndices C.2 e C.3) e foi substituída por uma 
massa efetiva equivalente.  
A Figura 4.18 e Figura 4.19 mostram os resultados obtidos na 
comparação dos MNL com PC, sendo um com uma massa efetiva equi-
valente de 39 kg, comparando-os aos resultados numa simulação com 
dutos de 2,5 m de comprimento a câmara B do cilindro, validando o 
modelo de massa efetiva com perda de carga. As características do sis-
tema analisado são: 
 Cilindro CGT3 25/18/200; 
 Válvula Bosch de 𝐾𝑣=1,43; 
 Duto de 2,5 m (correspondendo a massa aparente de 39 kg); 
 Sinal de referência tipo degrau de 50 mm; 
 Avanço da haste de 20 mm até 70 mm; 
 Retorno da haste de 70 mm a 20 mm; 
 Controlador Proporcional com 𝐾𝑝=5; 
 Sem carregamento. 
Figura 4.18 – Posição do Atuador com massa aparente x massa efetiva. 
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Figura 4.19 – Pressões do sistema com massa aparente x massa efetiva. 
 
A Figura 4.20 e Figura 4.21 ilustram as diferenças que existem 
entre um sistema convencional e o sistema existente na bancada de tes-
tes, considerando: 
 Cilindro CGT3 25/18/200; 
 Válvula Bosch de 𝐾𝑣=1,43; 
 Massa de 39 kg; 
 Sinal de referência tipo degrau de 50 mm; 
 Avanço da haste de 20 mm até 70 mm; 
 Retorno da haste de 70 mm a 20 mm; 
 Controlador Proporcional com 𝐾𝑝=5; 
 Sem Carregamento. 



























pA Modelo NL M apar.
pB Modelo NL M apar.
pS Modelo NL M apar.
pT Modelo NL M apar.
pA Modelo NL M efet.
pB Modelo NL M efet.
pS Modelo NL M efet.
pT Modelo NL M efet.
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Figura 4.20 – Posição do Atuador modelo não linear com perda de carga x 
modelo não linear geral. 
 
 
Figura 4.21 – Pressões do modelo não linear com perda de carga x modelo não 
linear  sem perda de carga 
 
4.5 CONSIDERAÇÕES FINAIS 
As perdas de carga nas linhas de transmissão são muitas vezes 
desconsideradas em modelos de SH, porém concluiu-se que a modela-
gem das linhas influencia significativamente nas pressões do sistema e 
na resposta de um posicionador hidráulico.  





























Modelo Não Linear com PC
Modelo Não Linear sem PC



























pA Modelo NL c/ PC
pB Modelo NL c/ PC
pS Modelo NL c/ PC
pT Modelo NL c/ PC
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Devido ao fato da PHP utilizar engates rápidos em suas linhas de 
transmissão, foi desenvolvido um modelo não-linear com perda de carga 
para possibilitar a validação do modelo com experimentos reais. 
Simulações com diferentes configurações de SHCP foram reali-
zadas e os resultados obtidos comparados com diversos ensaios realiza-
dos na bancada de trabalho mostraram similaridade nas respostas. Devi-
do à similaridade observada, conclui-se que o MNL com PC e o MNL 
sem PC estão validados e aptos a serem utilizados em análises de siste-
mas hidráulicos de controle de posição. 
No capítulo seguinte, por meio de simulações, é feito o mapea-
mento das condições críticas em SHCP, levando em conta o movimento 




5 CONDIÇÕES CRÍTICAS DAS PRESSÕES NAS CÂMARAS 
DO CILINDRO 
Através de simulações realizadas no Simulink, com um modelo 
não-linear de um Sistema Hidráulico em Controle de Posição e contro-
lador P, foi possível detectar condições críticas na utilização de uma 
válvula proporcional direcional de 4 vias com um cilindro hidráulico, ou 
seja, quando há ocorrência de pressões nas câmaras do cilindro abaixo 
de zero ou acima da pressão de suprimento. 
Essas condições foram determinadas para se verificar o compor-
tamento das relações das pressões para diferentes arranjos de válvula e 
cilindro e diferentes valores de massa (𝑀) e/ou força externa (𝐹𝑐). O 
estudo leva em consideração também a influência da aceleração e do 
sentido do movimento do cilindro no controle de posição. A Figura 5.1 
ilustra os tipos de carregamento em função do movimento do atuador. 

























Para melhor entender as relações do comportamento das pressões 





 distintas de válvula para cada tipo de cilindro, variando as 
características da válvula e mantendo os valores de ganho proporcional, 
sinal de referência e pressões de suprimento e retorno, para mapear os 
possíveis pontos críticos em função do tipo da força atuante, desloca-
mento e aceleração. O seguinte cenário foi considerado: 
 Sinal de referência tipo degrau de 50 mm; 
 Avanço da haste de 20 mm até 70 mm; 
 Retorno da haste de 70 mm a 20 mm; 
 Pressão de suprimento de 70 𝑏𝑎𝑟; 
 Pressão no reservatório de 1 𝑏𝑎𝑟; 
 Ganho Proporcional de 4; 
5.1 CILINDRO CGT3 25/18/200 
Para os casos utilizando o cilindro simétrico utilizou-se das ca-
racterísticas da Válvula Bosch Rexroth de 𝐾𝑣=1,43, modificando os 
valores do coeficiente de vazão em B, gerando duas configurações dis-
tintas: 
A) Configuração real - Cilindro CGT3 25/18/200 com 𝐾𝑣
𝐵=𝐾𝑣
𝐴 
(𝐶𝑆 + 𝑉𝑆); 
B) Configuração hipotética - Cilindro CGT3 25/18/200 com 
𝐾𝑣
𝐵=𝐾𝑣
𝐴/2 (𝐶𝑆 + 𝑉𝐴); 
5.1.1 Força Externa Negativa (Compressão) 
Utilizando uma carga de compressão, ou seja, contrária ao mo-
vimento de avanço do cilindro, o estudo baseou-se na seguinte configu-
ração: 
 Massa Total de 20 𝑘𝑔; 
 Força Externa de -700 N. 
Utilizando a configuração 𝐶𝑆 + 𝑉𝑆, o sistema não apresenta ne-
nhuma condição crítica com relação às pressões, conforme mostra Figu-
ra 5.2. 
                                                        
7 Mais informações sobre configurações de sistemas de posicionamento eletro-hidráulico 
encontram-se no item 2 POSICIONADORES ELETRO-HIDRÁULICOS deste trabalho 
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Figura 5.2 – Configuração CS+VS com carga negativa. 
 
 
Já na configuração 𝐶𝑆 + 𝑉𝐴, é possível notar na Figura 5.3 que 
no movimento de retorno do cilindro com aceleração máxima positiva 
ocorre pico de pressão negativo (pressão abaixo da pressão atmosférica) 
na câmara B. Observa-se que o modelo não descreve eventual vaporiza-
ção do fluido devido a pressões negativas e, consequentemente, o com-
portamento em pressões negativas pode não ser realista. 































































Figura 5.3 – Configuração CS+VA com carga negativa. 
 
5.1.2 Força Externa Positiva (Tração) 
Considerando uma carga de tração, ou seja, a favor no movimen-
to de avanço do cilindro, o estudo foi feito baseado em: 
 Massa Total de 20 𝑘𝑔; 
 Força Externa de +700 𝑁. 
 
Fazendo o uso da configuração 𝐶𝑆 + 𝑉𝑆, o sistema não apresenta 
nenhum problema crítico com relação às pressões, conforme mostra 
Figura 5.4. 




































































Figura 5.4 – Configuração CS+VS com carga positiva. 
 
 
Tendo em vista a Figura 5.5 onde se mostra a simulação da con-
figuração 𝐶𝑆 + 𝑉𝐴, nota-se no movimento de avanço do cilindro com 
aceleração máxima negativa ocorre um aumento na pressão na câmara B 
que ultrapassa a pressão de suprimento. 































































Figura 5.5 – Configuração CS+VA com carga positiva. 
 
5.1.3 Força Inercial 
Neste caso específico de carregamento, onde não há a influência 
de uma força externa, o estudo baseou-se na configuração descrita abai-
xo: 
 Massa Total de 350 𝑘𝑔; 
 Força Externa nula. 
 
Novamente na configuração 𝐶𝑆 + 𝑉𝑆 não ocorre problemas críti-
cos com as pressões nas câmaras do cilindro, conforme mostrado na 
Figura 5.6. 




































































Figura 5.6 – Configuração CS+VS com carga inercial. 
 
 
Entretanto na configuração utilizando a válvula assimétrica, nota-
se no gráfico de pressões presente na Figura 5.7 os fenômenos de pico 
positivo no avanço do atuador com aceleração máxima positiva e pico 
negativo no retorno com aceleração máxima positiva. 
No avanço, a pressão na câmara B tende a ser superior a pressão 
de suprimento, condição equivalente aos da força de tração com acelera-
ção máxima negativa. Já para o retorno do cilindro, o comportamento 
das pressões se equivale às condições críticas da força de compressão, 
sendo o fenômeno de pico de pressão negativo em B no momento de 
aceleração máxima positiva. 
 






























































Figura 5.7 – Configuração CS+VA com carga inercial. 
 
5.2 CILINDRO CDT3 25/18/200 
Nos casos simulados usando o atuador diferencial, fez-se o uso 
das características da Válvula Bosch de 𝐾𝑣=2,52, modificando os valo-
res do coeficiente de vazão em B, montando duas configurações distin-
tas: 
A) Configuração real - Cilindro CDT3 25/18/200 com 
𝐾𝑣
𝐵=𝐾𝑣
𝐴/2 (𝐶𝐴 + 𝑉𝐴); 
B) Configuração hipotética - Cilindro CDT3 25/18/200 com 
𝐾𝑣
𝐵=𝐾𝑣
𝐴 (𝐶𝐴 + 𝑉𝑆); 
5.2.1  Força Externa Negativa (Compressão) 
Com uma força externa contrária ao movimento de avanço do ci-
lindro, o estudo foi feito a partir dos parâmetros descritos abaixo. 
 Massa Total de 50 𝑘𝑔; 








































































 Força Externa de -2600 𝑁. 
 
Utilizando a configuração 𝐶𝐴 + 𝑉𝐴, o sistema não apresenta ne-
nhuma condição crítica com relação às pressões, conforme mostra Figu-
ra 5.8. 
Figura 5.8 – Configuração CA+VA com carga negativa. 
 
 
Já na configuração 𝐶𝑆 + 𝑉𝐴 (Figura 5.9), é possível notar que no 
movimento de retorno do cilindro com aceleração máxima positiva 
ocorre pico positivo na câmara A do atuador. 
































































Figura 5.9 – Configuração CA+VS com carga negativa. 
 
5.2.2 Força Externa Positiva (Tração) 
Considerando uma carga a favor no movimento de avanço do ci-
lindro, o estudo foi feito baseado nos parâmetros abaixo. 
 Massa Total de 50 𝑘𝑔; 
 Força Externa de +800 𝑁. 
 
Fazendo o uso da configuração 𝐶𝐴 + 𝑉𝐴, o sistema não apresenta 
nenhum problema crítico com relação às pressões, conforme mostra 
Figura 5.10. 



































































Figura 5.10 – Configuração CA+VA com carga positiva. 
 
 
Pela Figura 5.11, onde mostra a simulação da configuração 
𝐶𝑆 + 𝑉𝐴, é possível ver que no movimento de avanço do cilindro com 
aceleração máxima negativa ocorre um pico negativo de pressão na 
câmara A, caracterizando o fenômeno de pico de pressão negativo. 
































































Figura 5.11 – Configuração CA+VS com carga positiva. 
 
5.2.3 Força Inercial 
Neste caso onde não há a influência de uma força externa, o estu-
do baseou-se nos parâmetros descritos abaixo. 
 Massa Total de 1000 𝑘𝑔; 
 Força Externa nula. 
 
Novamente a configuração 𝐶𝐴 + 𝑉𝐴 não há problemas críticos 
nas pressões nas câmaras do cilindro, conforme Figura 5.12.  





































































Figura 5.12 – Configuração CA+VA com carga inercial. 
 
 
Na configuração CA+VS da Figura 5.13, no avanço a pressão na 
câmara A é abaixo da pressão de retorno, caracterizando um pico de 
pressão negativo. Já no recuo do cilindro, o comportamento das pressões 
se mantém entre as pressões de suprimento e retorno. 































































Figura 5.13 – Configuração CA+VS com carga inercial. 
 
5.3 MAPEAMENTO DAS CONDIÇÕES CRÍTICAS 
No mapeamento das condições críticas verificou-se que os mo-
mentos de desaceleração são os mais críticos para as pressões nas câma-
ras dos atuadores, ou seja, no avanço com aceleração máxima negativa e 
retorno com aceleração máxima positiva, conforme Figura 5.14. 
Com o intuito de mapear as condições críticas das pressões nas 
câmaras do cilindro em função da característica da força, configuração 
de sistema, movimento do cilindro, o Quadro 5.1 faz uma síntese dos 
resultados obtidos nas simulações apresentadas. 




































































Figura 5.14 – Mapeamento dos momentos críticos. 
 
Quadro 5.1 – Mapeamento das condições críticas. 
Configuração de Sistema e 
Carregamento 
Momento de ocorrência crítica 
Sistema Carregamento ∆𝑥𝐴 ≥ 0 e 𝑎𝑀𝐴𝑋
𝐴 < 0 ∆𝑥𝐴 < 0 e 𝑎𝑀𝐴𝑋
𝐴 > 0 
CS+VA 
Compressão - Pico negativo em B 
Tração Pico positivo em B - 
Inercial Pico positivo em B Pico negativo em B 
CA+VS 
Compressão - Pico positivo em A 
Tração Pico negativo em A - 
Inercial Pico negativo em A - 
5.4 CONSIDERAÇÕES FINAIS 
Como conclusão geral do mapeamento das condições críticas po-
de-se verificar que os momentos de desaceleração são os mais críticos 














































para as pressões nas câmaras dos atuadores, conforme ilustração da 
Figura 5.15. Além disso, é possível concluir que os casos mais estáveis, 
tendo em vista às pressões nas câmaras do cilindro, são as configurações 
que trabalham com razões equivalentes de área de cilindro e coeficiente 
de vazão de válvula (CS+VS e CA+VA). 
Figura 5.15 – Caracterização dos momentos críticos em função do movimento 


















.1 Avanço com aceleração máxima negativa
.2 Retorno com aceleração máxima positiva
 
Quando se trabalha com uma razão de 𝐾𝑉´𝑠 da válvula maior que 
a razão de áreas do cilindro, conclui-se a partir do Quadro 5.1 a existên-
cia de uma tendência de condições críticas na câmara B do atuador. Em 
contra partida, quando se trabalha com uma razão de 𝐾𝑉´𝑠 da válvula 
menor que a razão de áreas do cilindro, a tendência é a pressão na câma-
ra A ter comportamentos críticos. 
No mapeamento não existiu uma condição onde ambas as pres-
sões nas câmaras do cilindro tenham valores críticos no posicionamento 
da carga. Dependendo da configuração e dos parâmetros do sistema ou 
ocorreu condições criticas na câmara A, ou ocorreu na câmara B.  
Contudo não se pode descartar a existência de casos onde ambas 
as pressões do cilindro trabalhem em condições críticas. Geralmente os 
sistemas de posicionamento eletro-hidráulico trabalham com mais de 
tipo de carregamento (Inercial e compressão, Inercial e tração), por isso 
o ideal é considerar as quatro condições críticas mapeadas em função do 
movimento do atuador. 
 Sendo assim, abre-se o estudo utilizando as equações em regime 
permanente da relação entre as razões de 𝐾𝑉´𝑠 da válvula e áreas do 
cilindro, com a finalidade de escolha de melhor configuração dependen-
do dos parâmetros do sistema de atuação. 
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6 PROJETO DE SISTEMAS HIDRÁULICOS DE CONTROLE 
DE POSIÇÃO 
6.1 INTRODUÇÃO 
Com a finalidade de auxiliar na etapa de seleção de alternativas 
de concepção de posicionadores eletro-hidráulicos, este capítulo propõe 
um modelo estático, trabalhando os momentos críticos onde podem 
ocorrem condições críticas nas pressões nas câmaras do cilindro, com o 
intuito de evitá-las e fornecer uma ou mais possibilidades de configura-
ção, dependendo principalmente do carregamento do sistema. 
Nesta etapa então são elaborados critérios que permitam avaliar a 
adequabilidade de uma concepção, a partir de modelos matemáticos da 
combinação válvula-cilindro, utilizando com dados de entrada requisitos 
de projeto para o posicionamento eletro-hidráulico. 
Nesse caso, foram estabelecidas funções que correlacionam ca-
racterísticas dos orifícios de controle da válvula (razão entre 𝐾𝑣𝐴 e 𝐾𝑣𝐵) 
e características das áreas do cilindro (razão entre 𝐴𝐴 e 𝐴𝐵) com os car-








= 𝑓(𝐹𝐼 , 𝐹𝐶 , 𝐹𝑎𝑡 , 𝑝𝑆, 𝑝𝑇) (6.1) 
 
onde: 
𝑟𝑉 → Razão de coeficientes de vazão da válvula; 
𝑟𝐴 → Razão de áreas do cilindro; 
𝐹𝐼→ Força Inercial; 
𝐹𝐶→ Força Externa (Carga); 
 
A construção deste modelo analítico de avaliação de concepções 
é decorrente da análise das respostas estáticas e dinâmicas de sistemas 
de posicionamento eletro-hidráulicos existentes no LASHIP, comparada 
com a resposta através de simulações dinâmicas. 
A situação que é trabalhada no contexto de projeto hidráulico é 
quando o cilindro encontra-se pré-definido em função do projeto mecâ-
nico do equipamento, com as áreas da camisa e da haste já estabeleci-
das, antes do projeto do sistema de controle de posição. 
O modelo trabalha com condições críticas definidas a partir do 
mapeamento do item 5.3, em função do movimento do atuador e acele-
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rações máxima positiva e máxima negativa do sistema, e seus parâme-
tros de entrada são oriundos dos requisitos de projeto da etapa informa-
cional. 
Neste caso, uma possível ocorrência de pressão abaixo da pressão 
de retorno ou acima da pressão de suprimento nas câmaras poderá ser 
contornada através da escolha correta da razão de coeficientes de uma 
válvula. 
6.2 MODELAGEM MATEMÁTICA 
Composto pelos modelos comportamentais de válvulas servo-
proporcionais e cilindros hidráulicos, o modelo estático aqui proposto 
tem a finalidade de fornecer a razão ideal ou uma faixa ideal dos coefi-
cientes de vazão da válvula, em função dos parâmetros do sistema, que 
façam com que o sistema de posicionamento eletro-hidráulico funcione 
sem problemas críticos de pressão, ou seja, sem a ocorrência de picos de 
pressão ou cavitações no posicionamento. 
6.2.1 Modelo estático – relações entre 𝒓𝑨 e 𝒓𝑽 
Com a finalidade de estabelecer a relação entre os coeficientes de 
vazão na válvula e as áreas do cilindro, primeiro combinaram-se as 
equações da vazão na válvula (Equações (3.5), (3.6), (3.7) e (3.8)) com 
as equações da continuidade do cilindro (Equações (3.2) e (3.3)), consi-
derando a vazão em cada linha da válvula igual a vazão do cilindro, em 









Além disso, o modelo desconsidera a compressibilidade do flui-
do, sendo a vazão do cilindro é considera como sendo o produto da área 
pelo deslocamento. Isolando 𝑑𝑥 𝑑𝑡⁄ , chega-se: 
 








+ 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐴) ∙ √𝑝𝑆 − 𝑝𝐴














+ 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐵) ∙ √𝑝𝐵











𝐾𝑣𝑖𝑛𝐴 ∙ √𝑝𝑆 − 𝑝𝐴
𝑉 − (𝐾𝑣𝐴 ∙
|𝑈𝐶|
𝑈𝑛










𝑉 − 𝑝𝑇 − (𝐾𝑣𝐵 ∙
|𝑈𝐶|
𝑈𝑛






Combinado as equações (6.4) com (6.5) para o avanço e (6.6) 
com (6.7) para o retorno, e incluindo a razão de áreas 𝑟𝐴, sendo 𝑟𝐴 =
𝐴𝐴
𝐴𝐵
⁄ , chegam-se as equações abaixo: 






+ 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐴) ∙ √𝑝𝑆 − 𝑝𝐴





+ 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐵) ∙ √𝑝𝐵





Para 𝑈𝐶 < 0: 
 
𝑟𝐴 =
𝐾𝑣𝑖𝑛𝐴 ∙ √𝑝𝑆 − 𝑝𝐴
𝑉 − (𝐾𝑣𝐴 ∙
|𝑈𝐶|
𝑈𝑛
+ 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐴) ∙ √𝑝𝐴
𝑉 − 𝑝𝑇
𝐾𝑢𝑖𝑛𝐵 ∙ √𝑝𝐵
𝑉 − 𝑝𝑇 − (𝐾𝑣𝐵 ∙
|𝑈𝐶|
𝑈𝑛





Devido aos momentos críticos ocorrerem nas condições de má-
ximas desacelerações, e nesses casos terem a parcela de 𝐾𝑣𝐴e 𝐾𝑣𝐵 mui-
to maior que 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐴e 𝐾𝑣𝑖𝑛𝐵, desconsidera-se o vazamento interno. 
Com o intuito de referenciar o sentido de movimento do cilindro 
em função da tensão aplicada à válvula (𝑈𝐶), considera-se que quando a 
tensão for maior do que zero, o cilindro está avançando. Caso seja uma 
tensão negativa, considera-se o movimento de retorno do mesmo. 
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Considerando a razão de coeficientes vazão como 𝑟𝑉 =
𝐾𝑣𝐴
𝐾𝑣𝐵
⁄ , chegam-se as relações entre 𝑟𝐴 e 𝑟𝑉 em função do movimento 
do cilindro. 







∙ 𝑟𝑉 (6.10) 






𝑉 ∙ 𝑟𝑉 (6.11) 
Tendo em vista as conclusões obtidas no capítulo anterior 
(Quadro 5.1), fez-se a especificação do comportamento das pressões nos 
momentos críticos, a partir da equação do movimento (Equação (3.1)), 
em função do movimento do atuador e aceleração máxima, assumindo 
zero as pressões que tendem a pico negativo, e o valor da pressão de 
suprimento quando as pressões tendem a pico positivo.  
Movimento de avanço do cilindro e aceleração máxima 
negativa (desaceleração) 
 
Pico negativo na Câmara A (assume-se que 𝑝𝐴
𝐴 = 0)  
𝑝𝐵
𝐴 =




Pico positivo na Câmara B (assume-se que 𝑝𝐵
𝐴 = 𝑝𝑆)  
𝑝𝐴
𝐴  =




Movimento de retorno do cilindro e aceleração máxima 
positiva (desaceleração) 
 
Pico negativo na Câmara B (assume-se que 𝑝𝐵









Pico positivo na Câmara A (assume-se que 𝑝𝐴
𝐴 = 𝑝𝑆)  
𝑝𝐵
𝐴 =





(𝑠𝑖𝑔𝑛𝐹𝑐)|𝐹𝑐| → módulo e sinal do sentido da força externa [N]. 
 
Substituindo as pressões nas equações resultantes da vazão na 
válvula e da continuidade (Equações (6.10) e (6.11)) é possível determi-
nar as relações de 𝑟𝑉 em função de 𝑟𝐴 e dos parâmetros da equação do 
movimento, em função do movimento do cilindro e aceleração máxima, 
ou seja: 
Movimento de avanço do cilindro e aceleração máxima 
negativa (Figura 5.15.1) 
 
Pico negativo na Câmara A  
𝑟𝑉 = √
−𝑀?̈?𝐴 − 𝐹𝑎𝑡 + 𝑠𝑖𝑔𝑛𝐹𝐶|𝐹𝐶| − 𝐴𝐵𝑝𝑇
𝐴𝐵𝑝𝑆
∙ 𝑟𝐴 (6.16) 
Pico positivo na Câmara B  
𝑟𝑉 = √
𝐴𝐴(𝑝𝑆 − 𝑝𝑇)
−𝑀?̈?𝐴 − 𝐹𝑎𝑡 + 𝑠𝑖𝑔𝑛𝐹𝐶|𝐹𝐶| + (𝐴𝐴−𝐴𝐵)𝑝𝑆
∙ 𝑟𝐴 (6.17) 
Movimento de retorno do cilindro e aceleração máxima 
positiva (Figura 5.15.2) 
 
Pico negativo na Câmara B  
𝑟𝑉 = √
𝐴𝐴𝑝𝑆
𝑀?̈?𝐴 + 𝐹𝑎𝑡 − 𝑠𝑖𝑔𝑛𝐹𝐶|𝐹𝐶| − 𝐴𝐴𝑝𝑇
∙ 𝑟𝐴 (6.18) 
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Pico positivo na Câmara A  
𝑟𝑉 = √
𝑀?̈?𝐴 + 𝐹𝑎𝑡 − 𝑠𝑖𝑔𝑛𝐹𝐶|𝐹𝐶| − (𝐴𝐴−𝐴𝐵)𝑝𝑆
𝐴𝐵(𝑝𝑆 − 𝑝𝑇)
∙ 𝑟𝐴 (6.19) 
6.2.2 Discussões finais - escolha ideal de 𝒓𝑽 
A partir das Equações (6.10) e (6.11), onde tratam das relações 
entre 𝑟𝐴 e 𝑟𝑉 para ambos os sentidos de movimento, em função das pres-
sões do sistema, é possível demonstrar como é feito a escolha da faixa 
ideal de 𝑟𝑉. 
No movimento de avanço do atuador na condição de máxima 
aceleração negativa, podem ocorrem dois fenômenos distintos nas pres-
sões nas câmaras: pico negativo em A e pico positivo em B, conforme 
Equações (6.20) e (6.21) respectivamente.  
Para 𝑥𝐴 ≥ 0: 
 
Pico negativo na Câmara A  
↓ 𝑟𝑉 = √
𝑝𝐵
𝐴 − 𝑝𝑇
(𝑝𝑆 − 0) ↑
∙ 𝑟𝐴 (6.20) 
Pico positivo na Câmara B  
↑ 𝑟𝑉 = √
(𝑝𝑆 − 𝑝𝑇) ↑
𝑝𝑆 − 𝑝𝐴
𝐴 ∙ 𝑟𝐴 (6.21) 
 
Já no movimento de retorno e na condição de máxima aceleração 
positiva, os fenômenos possíveis de ocorrerem são: pico negativo em B 
e pico positivo em A, respectivamente conforme Equações (6.22) e  
(6.23). 
Para 𝑥𝐴 < 0: 
Pico negativo na Câmara B  
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↑ 𝑟𝑉 = √
(𝑝𝑆 − 0) ↑
𝑝𝐴
𝐴 − 𝑝𝑇
∙ 𝑟𝐴 (6.22) 
Pico positivo na Câmara A  
↓ 𝑟𝑉 = √
𝑝𝑆 − 𝑝𝐵
𝐴
(𝑝𝑆 − 𝑝𝑇) ↑
∙ 𝑟𝐴 (6.23) 
Tendo em vista as condições críticas em relação à câmara A, tan-
to na ocorrência de Pico negativo quanto Pico positivo, o divisor torna-
se um valor maior em relação às condições normais
8
 de pressão, fazendo 
com que o valor de 𝑟𝑉 seja menor. Portanto, o valor ideal de 𝑟𝑉 deve ser 
acima do calculado pelas Equações (6.16) e (6.19) para evitar estas con-
dições críticas nas pressões. 
Já nas condições críticas em relação à câmara B, em ambas as 
condições críticas, o dividendo torna-se um valor maior em relação às 
condições normais, fazendo com que o valor de 𝑟𝑉 seja maior. Portanto, 
o valor ideal para evitar estas condições críticas nas pressões deve ser 
abaixo do calculado pelas Equações (6.17) e (6.18). 
Quadro 6.1 – Escolha ideal de 𝑟𝑉. 
Câmara do Atuador Condição crítica Condicional de 𝑟𝑉 ideal 
A 
Pico negativo 




Abaixo do calculado 
Pico positivo 
 
Portanto, quando é feito o cálculo considerando as quatro condi-
ções críticas no posicionamento da carga, a escolha ideal de 𝑟𝑉 será 
sempre a faixa entre o maior valor calculado para as condições na câma-
ra A, com o menor valor calculado para as condições em B. 
Existem casos onde não se tem uma faixa entre os valores de 𝑟𝑉 
considerando o Quadro 6.1. Quando isso ocorre, conclui-se que, indife-
rente da configuração do sistema, ocorrerá problemas críticos nas pres-
sões. 
                                                        
8 Nas condições normais consideram-se ambas as pressões nas câmaras do cilindro entre as 
pressões de suprimento e retorno. Quando é feito a comparação, considera-se a mesma pressão 
na outra câmara para ambas as condições (critica e normal). 
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Também há casos em que o valor calculado de 𝑟𝑉 não pertencente 
aos reais, pelo fato da raiz quadrada ser um número negativo. Por isso 
existem condições, em função da câmara do atuador, para que as equa-
ções tenham coerência na resposta de 𝑟𝑉, conforme Quadro 6.2. 
Quadro 6.2 – Condições para coerência nas respostas do modelo. 





















Caso haja incoerência no cálculo de 𝑟𝑉 de uma ou mais condi-
ções, essas condições críticas não entraram na faixa ideal, valendo so-
mente os valores pertencentes aos reais como limitadores do 𝑟𝑉 ideal. 
6.3 VALIDAÇÃO DO MODELO ESTÁTICO 
6.3.1 Introdução 
A validação do modelo estático para seleção de configurações de 
sistemas de posicionamento eletro-hidráulico se deu pela comparação 
com o modelo não-linear geral. Este modelo dinâmico simula um posi-
cionador eletro-hidráulico sem os efeitos de perda de carga e massa 
aparente. 
A partir dos valores de massa efetiva, aceleração máxima positiva 
e negativa
9
, força de atrito, força externa, áreas do cilindro e pressões de 
suprimento e do reservatório, fez-se o cálculo para encontrar os valores 
de 𝑟𝑉 para as quatro condições críticas.  
As simulações foram realizadas utilizando três valores distintos 
de 𝑟𝑉, sendo um dentro da faixa ideal, um abaixo e outro acima da faixa 
para comprovar a escolha ideal da válvula em função de um dado cilin-
dro. 
As forças de atrito utilizadas no modelo estático foram estabele-
cidas considerando um valor de 5% da força máxima exercida pelo atu-
                                                        
9 As acelerações máximas e mínimas foram ajustadas no modelo dinâmico a partir do ganho 
proporcional 𝐾𝑃. Considerou-se uma faixa de ±0,1 𝑚/𝑠
2 nas acelerações na simulação dinâmi-
ca em relação à aceleração do modelo estático. 
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ador no avanço com pressão de suprimento de 70 𝑏𝑎𝑟 e retorno de 
1 𝑏𝑎𝑟. 
As três configurações tiveram um sinal de referência em degrau 
de 50 mm, sendo o avanço da haste de 20 mm até 70 mm e retorno de 70 
mm a 20 mm, tendo um período de 4 s. 
Para variar os valores de 𝑟𝑉, fixou-se o coeficiente de vazão da 
via A da válvula simétrica Bosch 0811404601, e variou-se o coeficiente 
da outra via em função dos valores de 𝑟𝑉 escolhidos para cada condição 
de estudo. 
6.3.2 Condição Impossível – faixa inexistente de 𝒓𝑽 
A condição impossível acontece quando não se tem uma faixa de 
valores de 𝑟𝑉 ideal para os parâmetros escolhidos para aquele sistema 
em estudo. Este caso ocorre quando ambas as pressões nas câmaras, das 
condições que limitam esta faixa ideal de 𝑟𝑉, têm um comportamento 
crítico.  
Escolhendo um sistema com cilindro simétrico, fez-se a simula-
ção utilizando os seguintes parâmetros: 
 Cilindro simétrico CGT3 25/18/200 
 Aceleração máxima positiva: 𝑎𝑀𝐴𝑋+=3,4 𝑚/𝑠
2; 
 Aceleração máxima negativa: 𝑎𝑀𝐴𝑋−=-2,3 𝑚/𝑠
2; 
 Força de atrito: 𝐹𝑎𝑡=81,7 𝑁; 
 Força externa de compressão: 𝐹𝐶=-300 𝑁; 
 Massa: 𝑀=500 𝑘𝑔. 
 
O Quadro 6.3 mostra as respostas do cálculo de 𝑟𝑉 a partir do 
modelo estático para as quatro condições em estudo. 













31,4 × 105 
𝑟𝑉 > 
0,66 





83,7 × 105 
𝑟𝑉 < 
0,90 
Pico positivo 38,6 × 105 1,48 
 
As condições críticas de pico positivo em A e pico negativo em B 
são as que limitam a faixa ideal de 𝑟𝑉, conforme Quadro 6.3, no entanto 
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essa faixa é impossível, já que não existem valores que sejam maiores 
que 1,12 e menores que 0,90. 
Outro fato que pode ser visto é o de que as pressões na outra câ-
mara das duas condições limitantes têm valores críticos, sendo a do caso 
de pico positivo em A igual a -17,3× 105 𝑃𝑎 e a condição de pico nega-
tivo em B igual a 83,7× 105 𝑃𝑎. 
Abaixo são mostrados três gráficos contendo as pressões de três 
configurações de posicionadores eletro-hidráulicos simuladas utilizando 
modelo dinâmico com os parâmetros em estudo. 
Na Figura 6.1, referente à configuração utilizando o cilindro si-
métrico com uma válvula de 𝑟𝑉=0,5, nota-se a ocorrência de pico positi-
vo e Pico negativo na câmara A. 
Figura 6.1 – Condição Impossível – Cilindro simétrico e válvula de 𝑟𝑉=0,5. 
 
Essas condições críticas são validadas pela resposta do modelo 
estático, visto que para evitar essas condições de pico positivo e negati-
vo em A, os valores ideais de 𝑟𝑉 devem ser ambas maiores a 0,66 e a 
1,12 respectivamente. 
Já nas condições em relação à câmara B, o valor de 𝑟𝑉 obedece as 
duas condições: ser menor que 0,90, para a condição crítica de pico 
negativo e ser menor do que 1,48, na condição de Pico positivo. 
Além disso, nota-se a pressão na câmara A atingindo valores de 
pico muito mais distantes da pressão de suprimento do que valores de 
picos abaixo em relação à pressão de retorno. Isso ocorre devido ao fato 
do valor de 𝑟𝑉, da configuração do sistema de posicionamento, ser mais 
































distante da condição de 𝑟𝑉 ideal de Pico positivo (diferença de 0,62) do 
que a de pico negativo (diferença de 0,16). 
A Figura 6.2 exibe a simulação do cilindro simétrico com uma 
válvula simétrica (𝑟𝑉=1). Neste caso acontece Pico positivo na câmara A 
e Pico negativo na câmara B, visto que, pela resposta do modelo, os 
valores ideais devem ser maiores do que 1,22, para o caso de Pico posi-
tivo em A, e menores do que 0,90, para a condição de pico negativo em 
B. 
Figura 6.2 – Condição Impossível – Cilindro simétrico e válvula de 𝑟𝑉=1. 
 
Por fim, na Figura 6.3 é apresentado às pressões da configuração 
cilindro simétrico + válvula de 𝑟𝑉=2. Nesta concepção ocorrem fenôme-
nos de Pico positivo e Pico negativo, sendo ambas na câmara B do ci-
lindro. 
 Estas condições críticas podem ser observadas nas respostas do 
modelo estático, onde os valores ideais para os casos críticos na câmara 
B devem ser menores a 0,90 e 1,48, para as condições de Pico negativo 
e positivo, respectivamente.  
Como a diferença entre o 𝑟𝑉 da configuração simulada com a do 
modelo na condição de Pico negativo (1,10) é maior do que a com rela-
ção à resposta na condição de Pico positivo (0,52), a pressão na câmara 
B do cilindro atinge valores críticos negativos mais distantes da pressão 
de retorno do que valores acima da de suprimento. 
A partir dessas informações conclui-se que as pressões de um sis-
tema com os parâmetros citados, sempre terão comportamentos críticos, 
indiferente da configuração da válvula. 

































Figura 6.3 – Condição Impossível – Cilindro simétrico e válvula de 𝑟𝑉=2. 
 
6.3.3 Condição 𝒓𝑽 não pertencente aos reais 
Neste caso particular é mostrado um exemplo onde nem todas as 
respostas do modelo são pertencentes aos números reais. O estudo desta 
condição serve de conclusão acerca da possibilidade de resposta do 
modelo, caso esse tipo de resposta ocorra. 
Com um atuador assimétrico, realizou-se a simulação com os se-
guintes parâmetros: 
 Cilindro assimétrico CDT3 25/18/200; 
 Aceleração máxima positiva de 𝑎𝑀𝐴𝑋+
𝐴 =0,1 𝑚/𝑠2; 
 Aceleração máxima negativa de 𝑎𝑀𝐴𝑋−
𝐴 =-1,1 𝑚/𝑠2; 
 Força de atrito 𝐹𝑎𝑡=170,7 𝑁; 
 Força externa de tração de 𝐹𝐶=+1000 𝑁; 
 Massa de 𝑀=500 𝑘𝑔. 
 
Observando o Quadro 6.4 é possível notar que a resposta do mo-
delo estático para as condições de Pico positivo na câmara A e Pico 
negativo na câmara B são valores não pertencentes aos reais
10
. 
                                                        
10 A representação deste valor não pertencente aos reais se dá pela simbologia #NUM!, visto 
que para desenvolvimento das equações utilizou-se uma planilha do Microsoft Office Excel. 
































Contudo é possível ver que mesmo com respostas de valores não 
pertencentes aos reais, existe uma faixa de valores reais de 𝑟𝑉 ideal for-
necida pela resposta das condições de Pico negativo em A e Pico positi-
vo em B.  















62,4 × 105 
𝑟𝑉 > 
1,94 





−17,7 × 105 
𝑟𝑉 < 
∄ 
Pico positivo 3,66 × 105 2,11 
 
A Figura 6.4 ilustra um sistema com a configuração cilindro 
CDT3 25/18/200 e uma válvula de razão de coeficientes de vazão igual 
a 2.  
Devido ao fato deste valor de razão de coeficientes de vazão da 
válvula ser fora da faixa ideal de 𝑟𝑉 e estar abaixo do valor ideal para a 
condição de Pico negativo na câmara A, esse fenômeno ocorre. 
Já para o caso da Figura 6.5, onde é apresentada a configuração 
cilindro assimétrico com uma válvula de 𝑟𝑉 = 2, não acontece nenhum 
problema crítico com as pressões do sistema, visto que o valor ideal para 
a condição imposta é entre 1,94 e 2,11. 
Por fim, a Figura 6.6 mostra a simulação utilizando o cilindro di-
ferencial com uma válvula de 𝑟𝑉 = 3. Para as condições parametrizadas, 
esse valor de 𝑟𝑉 está não só acima da faixa ideal com também fora da 
faixa da condição de Pico positivo na câmara B, por isso a ocorrência 
deste fenômeno no avanço do movimento.  
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Figura 6.4 – Condição 𝑟𝑉 não pertencente aos reais – Cilindro assimétrico e 
válvula de 𝑟𝑉=1. 
 
 
Figura 6.5 – Condição 𝑟𝑉 não pertencente aos reais – Cilindro assimétrico e 


































































Figura 6.6 – Condição 𝑟𝑉 não pertencente aos reais – Cilindro assimétrico e 
válvula de 𝑟𝑉=3. 
 
6.3.4 Atuador simétrico – Condição normal  
Neste caso, utilizando o atuador hidráulico de áreas iguais, fez-se 
a simulação utilizando os parâmetros: 
 Cilindro simétrico CGT3 25/18/200; 
 Aceleração máxima positiva de 𝑎𝑀𝐴𝑋+
𝐴 =1,7 𝑚/𝑠2; 
 Aceleração máxima negativa de 𝑎𝑀𝐴𝑋−
𝐴 =-2,7 𝑚/𝑠2; 
 Força de atrito 𝐹𝑎𝑡=81,7 𝑁; 
 Força externa de tração de 𝐹𝐶=+300 𝑁; 
 Massa de 𝑀=300 𝑘𝑔. 
 
Observando o Quadro 6.5 é possível ver a resposta do modelo es-
tático para as quatro condições estudadas. Como resultado a faixa ideal 
é entre 0,78 e 1,26, ou seja, 𝑟𝑉 = 1. 
Quadro 6.5 – Resultado do modelo estático para o cilindro simétrico CGT3 
25/18/200. 










Pico positivo 1,26 
































Referente à configuração de um cilindro simétrico com uma vál-
vula de razão de coeficientes de vazão igual a 0,5, A  
Figura 6.7 mostra que para este sistema ocorre Pico negativo na 
câmara A no movimento de avanço do cilindro. Esse fenômeno pode ser 
conferido pela resposta do modelo, visto que para não haver Pico nega-
tivo em A, o valor ideal deve ser maior do que 0,78.  
Figura 6.7 – Condição Normal – Atuador simétrico e válvula de 𝑟𝑉=0,5. 
 
Na Figura 6.8 é possível notar que as pressões do sistema não ul-
trapassam os limites (faixa entre as pressões de suprimento e retorno) 
condição crítica, já que a razão 𝑟𝑉=1 é a ideal para os parâmetros esco-
lhidos.  
Utilizando a configuração cilindro simétrico e válvula assimétrica 
com 𝑟𝑉=2 ocorre o fenômeno de Pico positivo na câmara B do atuador 
no movimento de avanço. Este fenômeno (Figura 6.9) pode ser conferi-
do pela resposta do modelo, onde para evitar picos de pressão na câmara 
B, o valor de 𝑟𝑉 deve ser menor a 1,26. 
































Figura 6.8 – Condição Normal – Atuador simétrico e válvula de 𝑟𝑉=1. 
 
Figura 6.9 – Condição Normal – Atuador simétrico e válvula de 𝑟𝑉=2. 
 
6.3.5 Cilindro assimétrico – Condição normal 
Para um sistema de posicionamento eletro-hidráulico empregan-
do um atuador assimétrico de razão de áreas igual a dois (𝑟𝐴 = 2), reali-
zou-se a simulação a partir dos parâmetros: 
 Cilindro assimétrico CDT3 25/18/200; 
 Aceleração máxima positiva de 𝑎𝑀𝐴𝑋+
𝐴 =1,2 𝑚/𝑠2; 






























































 Aceleração máxima negativa de 𝑎𝑀𝐴𝑋−
𝐴 =-2 𝑚/𝑠2; 
 Força de atrito 𝐹𝑎𝑡=170,7 𝑁; 
 Força externa de compressão de 𝐹𝐶=-400 𝑁; 
 Massa de 𝑀=1000 𝑘𝑔. 
 
No Quadro 6.6 nota-se como resultado a faixa ideal entre 1,93 e 
2,12, ou seja, 𝑟𝑉 = 2. 
Quadro 6.6 – Resultado do modelo estático para o cilindro CDT3 25/18/200. 










Pico positivo 2,12 
 
Sendo um sistema de posicionamento com a configuração de atu-
ador assimétrico e válvula simétrica (𝑟𝑉=1), a pressão na câmara A atin-
ge valores abaixo da pressão de retorno no avanço do cilindro. Essa 
informação, ilustrada pela Figura 6.10, pode ser comprovada pelo Qua-
dro 6.6, uma vez que para não ocorrer esse fenômeno o valor de 𝑟𝑉 deve 
ser maior a 1,93. 
Figura 6.10 – Condição Normal – Atuador assimétrico e válvula de 𝑟𝑉=1. 
 
Utilizando uma válvula de razão de coeficientes de vazão equiva-
lente à razão de áreas do cilindro CDT3 25/18/200, o sistema não apre-
































senta nenhuma condição crítica em relação às pressões nas câmaras do 
atuador, já que o valor de 𝑟𝑉 = 2 é o ideal. 
Figura 6.11 – Condição Normal – Atuador assimétrico e válvula de 𝑟𝑉=2. 
 
 
A Figura 6.12 mostra a simulação da configuração com uma vál-
vula com 𝑟𝑉=3. É possível notar a ocorrência de pico de pressão no mo-
vimento de avanço na câmara B do cilindro. Pode-se comprovar o fe-
nômeno pela resposta do modelo para condição de pico de pressão em 
B, onde o valor deve ser menor a 2,12. 
Pela resposta do modelo estático, utilizando a configuração aci-
ma, deveria ocorrer Pico negativo na câmara B (condição ideal: 
𝑟𝑉 < 2,90), contudo não se vê esse fenômeno na Figura 6.12. Essa in-
formação pode ser justificada tendo em vista que os valores de 𝑟𝑉 da 
condição ideal e o simulado são muito próximos (diferença de 0,10). 
Contudo essa incoerência entre a resposta do modelo estático e 
do modelo dinâmico não interferem na faixa ideal para os parâmetros 
desejados. 
































Figura 6.12 – Condição Normal – Atuador assimétrico e válvula de 𝑟𝑉=3. 
 
6.3.6 Considerações sobre as resposta do modelo estático 
Neste item é tratado da resposta do modelo estático em função da 
variação da força externa do sistema de posicionamento e também das 
acelerações máximas positivas e negativas, com a finalidade de ter uma 
visão mais ampla sobre a influência destas mudanças na resposta do 
modelo estático. 
6.3.6.1 Estudo da resposta em função da força externa 
A Figura 6.13 traz respostas do modelo estático, utilizando as 
equações (6.16), (6.17), (6.18) e (6.19), variando a força externa e man-
tendo os parâmetros descritos abaixo: 
 Cilindro simétrico CGT3 25/18/200; 
 Força de atrito 𝐹𝑎𝑡=81,7 𝑁; 
 Aceleração máxima positiva de 𝑎𝑀𝐴𝑋+
𝐴 =1,2 𝑚/𝑠2; 
 Aceleração máxima negativa de 𝑎𝑀𝐴𝑋−
𝐴 =-2 𝑚/𝑠2; 
 Massa de 𝑀=350 𝑘𝑔. 
































Figura 6.13 – Resposta do modelo estático para diversas condições de força 
externa, cilindro simétrico CGT3 25/18/200. 
 
 
No gráfico da Figura 6.13, quando as curvas de Pico negativo e 
Pico positivo em câmaras diferentes se cruzam (pontos A e B), indicam 
os limites máximos de forças externas para o sistema de posicionamen-
to, considerando os parâmetros escolhidos. A partir destes dois pontos 
não se tem nenhuma condição de 𝑟𝑉 ideal que não ocorra condições 
críticas nas pressões do cilindro escolhido.  
Já quando curvas de fenômenos que ocorrem na mesma área do 
cilindro, ou seja, Pico negativo e Pico positivo na câmara A ou Pico 
negativo e Pico positivo na câmara B, se cruzam (pontos C e D), indi-
cam o ponto onde há a possibilidade de se trabalhar com uma maior 
faixa de valores de 𝑟𝑉. 
Na Figura 6.14 e Figura 6.15 são mostrados os gráficos de res-
posta do modelo para diversas condições de carregamento para um ci-
lindro de razão de áreas igual a 4/3 hipotético
11
, e também para o cilin-
dro assimétrico CDT3 25/18/200, respectivamente. 
Para os dois exemplos de cilindro assimétrico foram mantidos os 
parâmetros de massa, acelerações máxima positiva e máxima negativa, 
sendo alterados os valores de força de atrito. 
                                                        
11 Para a condição de um cilindro de razão de áreas igual a 4/3 considerou-se a área menor 






























Força Externa [N] 
Pico negativo - Câmara A Pico positivo - Câmara B






 Força de atrito cilindro assimétrico hipotético 𝐹𝑎𝑡=109,4 𝑁; 
 Força de atrito cilindro CDT3 25/18/200 𝐹𝑎𝑡=170,7 𝑁; 
Figura 6.14 – Resposta do modelo estático para diversas condições de força 
externa, cilindro assimétrico de razão de áreas igual a 4/3. 
 
 
Figura 6.15 – Resposta do modelo estático para diversas condições de força 
































Força Externa [N] 
Pico negativo - Câmara A Pico positivo - Câmara B
































Força Externa [N] 
Pico negativo - Câmara A Pico positivo - Câmara B







Nota-se um deslocamento do ponto A para a esquerda na Figura 
6.14 e Figura 6.15, em relação à Figura 6.13, devido à mudança na razão 
de áreas (aumento da área na câmara A) dos cilindros. 
Este aumento na área da câmara A do cilindro faz com que o li-
mite de trabalho com forças externas de compressão aumente, fazendo 
com que este ponto se desloque para valores negativos maiores. Em 
função deste deslocamento, os pontos C e D também se deslocaram em 
função ao eixo da força externa.  
Como os valores da área da câmara B para todos os três exemplos 
são iguais, o limite de trabalho com forças de tração (ponto B) continu-
ou o mesmo para ambos. 
6.3.6.2 Estudo da resposta em função das acelerações máximas 
A Figura 6.16 traz respostas do modelo estático, novamente utili-
zando as equações (6.16), (6.17), (6.18) e (6.19), contudo em função da 
variação das acelerações máximas, e mantendo os parâmetros: 
 Cilindro simétrico CGT3 25/18/200; 
 Força de atrito 𝐹𝑎𝑡=81,7 𝑁;  
 Força externa de tração de 𝐹𝐶=+500 𝑁; 
 Massa de 𝑀=200 𝑘𝑔. 
Figura 6.16 – Resposta do modelo estático para diversas condições de acelera-
































Pico negativo - Câmara A Pico positivo - Câmara B




A partir da Figura 6.16 têm-se os pontos A e B que indicam os 
limites de aceleração máxima negativa e máxima positiva, respectiva-
mente. Equivalente às conclusões destes mesmos pontos no item anteri-
or de estudo variando a força externa, caso o sistema trabalhe além des-
tes limites, não se tem nenhuma condição de 𝑟𝑉 ideal que não ocorra 
condições críticas nas pressões do cilindro escolhido, tendo em vista os 
parâmetros selecionados do sistema. 
Na Figura 6.17 e Figura 6.18 é mostrada a resposta do modelo em 
função da variação das acelerações máxima positiva e máxima negativa 
para o mesmo cilindro de razão de áreas igual a 4/3 hipotético utilizado 
no item anterior, e também para o cilindro assimétrico CDT3 25/18/200, 
respectivamente. 
 Força de atrito cilindro assimétrico hipotético 𝐹𝑎𝑡=109,4 𝑁; 
 Força de atrito cilindro CDT3 25/18/200 𝐹𝑎𝑡=170,7 𝑁; 
 
Ao se aumentar a área da câmara A do cilindro, aumenta-se a 
possibilidade do sistema trabalhar com maiores valores de aceleração 
máxima positiva, visto que com este aumento, o atuador hidráulico tem 
um aumento da força, possibilitando frear cargas maiores no movimento 
de retorno. 
Figura 6.17 – Resposta do modelo estático para diversas condições de acelera-
































Pico negativo - Câmara A Pico positivo - Câmara B





Figura 6.18 – Resposta do modelo estático para diversas condições de acelera-
ções máximas, cilindro assimétrico CDT3 25/18/200. 
 
 
Devido a este aumento de área na câmara A do cilindro, tanto na 
Figura 6.17 quanto na Figura 6.18, é possível notar um deslocamento do 
ponto B para a direita. 
Como os valores da área da câmara B para todos os três exemplos 
são iguais, o limite de trabalho com aceleração máxima negativa (ponto 
A) manteve-se o mesmo para ambos. 
Outra informação importante a cerca das figuras presentes nas 
páginas 113 e 114 é que quanto mais próximos de zero as acelerações 
máximas selecionadas para o sistema de posicionamento, maior é a 
versatilidade de escolha de valores de 𝑟𝑉 para se trabalhar sem proble-
mas críticos nas pressões no cilindro. 
6.4 CONSIDERAÇÕES FINAIS 
Diante destas análises, conclui-se que o modelo estático para se-
leção de configurações de sistema de posicionamento eletro-hidráulico 
mostra-se eficiente, tendo respostas coerentes comparadas as do modelo 
dinâmico. 
Os parâmetros de aceleração máxima positiva e máxima negativa 
são consequência dos ganhos do controlador e também do carregamento 
do sistema, tornando-se um dos valores de entrada mais complexos de 






























Pico negativo - Câmara A Pico positivo - Câmara B




A escolha de se trabalhar com um valor de atrito constante igual a 
5% da força máxima exercida pelo atuador no avanço com pressão de 
suprimento de 70 𝑏𝑎𝑟 e retorno de 1 𝑏𝑎𝑟 se mostrou coerente tendo em 
vista que todos as simulações foram feitas com os mesmos valores de 
pressão de suprimento e retorno. Contudo seria necessário um estudo 
mais abrangente para se validar esta regra 
Em todas as respostas do modelo estático para diversas condições 
de carregamento é possível concluir que para um sistema de posiciona-
mento eletro-hidráulico, a configuração de válvula e cilindro que melhor 
se adapta as variações de forças externas e acelerações é a de relações 
iguais (𝑟𝑉 = 𝑟𝐴). 
Essa informação pode ser justificada em função dos pontos que 
indicam o limite de carregamento para o sistema (A e B) sempre tende-





O estudo conduzido nesta dissertação apresentou de maneira mais 
detalhada algumas das principais características de concepções de posi-
cionadores eletro-hidráulicos e, por meio de experimentos e simulações, 
foram evidenciadas as principais influências destas características no 
comportamento das pressões de sistemas eletro-hidráulicos de controle 
de posição. Discutir algumas situações e conclusões obtidas nesta dis-
sertação é importante para garantir que as informações disponíveis se-
jam adequadamente compreendidas e utilizadas. 
7.1 CARACTERIZAÇÃO TEÓRICA-EXPERIMENTAL 
Sobre as etapas de modelagem dinâmica, levantamento de parâ-
metros do sistema real (PHP), simulações e ensaios realizados ressal-
tam-se os seguintes aspectos: 
 Os parâmetros do modelo de coeficiente de atrito viscoso 
dos cilindros encontrados em Szpak (2008), e Muraro 
(2010), se mostraram capazes de representar o fenômeno; 
 O modelo não linear com perda de carga de Muraro, 2010 
se mostrou completo o suficiente para validar os fenômenos 
de perda de carga, aceleração do fluido ao longo da linha, e 
efeito de massa aparente nos dutos; 
 Os parâmetros de perda de carga nos dutos obtidos experi-
mentalmente foram essenciais para validação do modelo 
considerando este fenômeno no sistema real; 
 Desconsiderar o efeito de perda de carga na modelagem al-
tera significativamente a dinâmica das pressões do sistema 
de posicionamento eletro-hidráulico. Modelos sem esta 
consideração têm limites de carregamento maiores, sem a 
ocorrência de fenômenos críticos indesejados nas pressões, 
do que nos sistemas reais; 
 Simulações com diferentes configurações de SHCP foram 
realizadas e os resultados obtidos comparados com diversos 
ensaios realizados na bancada de trabalho mostraram simi-
laridade em suas respostas.  
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7.2 MAPEAMENTO DAS CONDIÇÕES CRÍTICAS 
Como conclusões a cerca do mapeamento das condições críticas 
pode-se verificar que: 
 Os momentos mais críticos para as pressões do sistema de 
posicionamento são nas máximas desacelerações, ou seja, 
avanço com aceleração máxima negativa ou retorno com 
aceleração máxima positiva; 
 O comportamento das pressões 𝑝𝐴 e 𝑝𝐵  nas câmaras do ci-
lindro, para uma dada condição de carregamento, depende 
da combinação entre as relações das características dos ori-
fícios de controle da válvula (razão entre 𝐾𝑣𝐴 e 𝐾𝑣𝐵) e da 
característica das áreas do cilindro (razão entre 𝐴𝐴 e 𝐴𝐵).  
 Quando se trabalha com uma razão entre coeficientes de 
vazão da válvula maior que a razão entre áreas do cilindro, 
há uma tendência de condições críticas na câmara B do atu-
ador; 
 Em contra partida, quando se trabalha com uma razão de 
𝐾𝑉´𝑠 da válvula menor que a razão de áreas do cilindro, a 
tendência é a pressão na câmara A ter comportamentos crí-
ticos. 
7.3 MODELO ESTÁTICO E PROJETO DE SHCP 
Ao utilizar o modelo estático para selecionar a concepção de sis-
tema eletro-hidráulico de posicionamento, notou-se que: 
 A escolha da configuração de um sistema de posicionamen-
to eletro-hidráulico com o modelo estático é uma tarefa rá-
pida e eficiente, possibilitando com que usuários com co-
nhecimentos básicos na área de sistemas hidráulicos encon-
trem uma alternativa de solução para o sistema em questão; 
 A construção deste modelo é decorrente da análise das res-
postas estáticas e dinâmicas de sistemas de posicionamento 
eletro-hidráulicos, comparada com a resposta através de 
simulações dinâmicas. 
 A situação trabalhada no contexto de projeto hidráulico é 
quando o cilindro encontra-se pré-definido. Neste caso, 
uma possível ocorrência de pressões abaixo da de retorno 
ou acima da de suprimento nas câmaras do atuador poderá 
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ser contornada apenas através da escolha correta da razão 
de coeficientes de uma válvula. 
 Geralmente os sistemas de posicionamento eletro-
hidráulico trabalham com mais de um tipo de carregamento 
(inercial e compressão, inercial e tração), por isso o ideal é 
considerar as quatro condições críticas mapeadas em função 
do movimento do atuador. 
 A configuração de válvula e cilindro que melhor se adapta 
as variações de forças externas é a de relações iguais 
(𝑟𝑉 = 𝑟𝐴), devido ao fato dos pontos que indicam o limite 
de carregamento para o sistema sempre tenderem a valores 
equivalentes ao da razão de áreas do cilindro em estudo.  
7.4 SUGESTÕES PARA TRABALHOS FUTUROS 
Diante dos resultados e conclusões obtidos com este trabalho, al-
gumas sugestões para trabalhos futuros são mencionadas a seguir: 
 Realizar estudos para seleção de servoposicionadores de 
grande porte de configuração diferencial, em que a vazão 
em cada câmara do cilindro é controlada por válvulas indi-
viduais do tipo cartucho slip-in, também conhecidas como 
elementos lógicos; 
 Adequar e implementar ao método apresentado, a seleção 
do tamanho nominal de válvula (e por consequência, de sua 
razão de coeficientes de vazão) que realizem o controle in-
dividual de vazão nas câmaras do atuador. Neste contexto, 
se enquadram as válvulas de configuração 2/2 e 3/2 e vál-
vulas do tipo cartucho screw-in e slin-in. 
 Desenvolver um algoritmo que auxilie na seleção de confi-
gurações de posicionadores eletro-hidrálicos que empre-
guem como solução, válvulas de controle dos seguintes ti-
pos: (1) válvulas de carretel deslizante convencionais (tais 
como as apresentadas nas principais configurações, con-
forme descrição do item 2.2), (2) válvulas de carretel ou as-
sento que realizem o controle individual de vazão nas câ-
maras do cilindro diferencial, e (3) válvulas cartucho
12
. 
                                                        
12Maiores informações sobre tipos de válvulas cartucho e exemplos de configurações de siste-
mas que utilizam estas tecnologias em Bravo (2005). 
120 
  
 Realizar um estudo de uma regra geral para o valor de atrito 
estático em função das pressões do sistema e áreas do cilin-
dro; 
 Implementar na modelagem dinâmica do sistema um mode-
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APÊNDICE A – PARÂMETROS DO MODELO NÃO LINEAR 
COM PERDA DE CARGA 
Parâmetros do Fluido Hidráulico – Óleo Mineral Mobil DTE24 
Ro=873;   Massa específica [Kg/m^3] 
Be=0.8e9;   Módulo de compressibilidade do fluido da UPCH [Pa] 
Bepi=1.4e9;  Módulo de compressibilidade do fluido nos tubos de aço [Pa] 
Beh=0.8e8;  Módulo de compressibilidade do fluido nas mangueiras [Pa] 
 
Parâmetros da UPCH 
ps=70e5;   Pressão de suprimento [Pa] 
ptpc=1.25e5;  Pressão de retorno da PHP [Pa] 
 
Parâmetros do sinal de referência 
degrau=0.05;  Sinal degrau de referência para posição da haste [m] 
x0=0.02;   Posição inicial em 20mm [m] 
 
Parâmetros do Controlador 
Kp=4.0;   Ganho Proporcional 
Ki=0;   Ganho Integral 
 
Parâmetros do Transdutor de Posição Balluff - BTLS A11 M0200-P S32    
Ksi=50;   Ganho do transdutor [V/m] 
 
Parâmetros da Válvula Bosch - 0 811 404 601  
Un=10;   Tensão nominal [V] 
Qn=12;   Vazão nominal [lpm] 
wn=60*2*PI;  Frequência natural [rad/s] 
E=0.7;   Razão de amortecimento 
Qin=300e-6;  Vazamento interno [m^3/min] 
Pqin=100e5;  ΔP nominal do vazamento interno [Pa] 
Vav=2.36e-5;  Volume da válvula [m^3] – Via A 
Vbv=2.36e-5;  Volume da válvula [m^3] – Via B 
 
 
Parâmetros da Válvula Bosch Rexroth– 4WREE 6 E1-08-22 
Un=10;   Tensão nominal [V] 
Qn=8;   Vazão nominal [lpm] 
wn=70*2*PI;  Frequência natural [rad/s] 
E=0.8;   Razão de amortecimento da válvula 
Qin=500e-6;  Vazamento interno [m^3/min] 
Pqin=100e5;  ΔP nominal do vazamento interno [Pa] 
Vav=2.65e-5;  Volume da válvula [m^3] – Via A 
Vbv=2.65e-5;  Volume da válvula [m^3] – Via B 
 
Parâmetros das molas 
Kx=0;   Sem utilização de mola 
Kx=2618.4;  Constante da mola 1 [N/m] 
Kx=5982.1;  Constante da mola 2 [N/m] 
Kx=16083;  Constante da mola 3 [N/m] 




Parâmetros de Perda de Carga no Sistema 
Cls=1.4e-10; Coeficiente de perda de carga na via de suprimento [m^5/N*s] 
Clr=1.8e-10; Coeficiente de perda de carga na via de retorno [m^5/N*s] 
 
Vias A e:B 
Cl=1.5e-10;  Coeficiente de perda de carga com mangueira [m^5/N*s] 
Cl=5.38e-10  Coeficiente de perda de carga com duto de 1,75 metros [m^5/N*s] 
Cl=4.48e-10  Coeficiente de perda de carga com duto de 2,50 metros [m^5/N*s] 
Cl=1.73e-10  Coeficiente de perda de carga com duto de 4,50 metros [m^5/N*s] 
 
Parâmetros do Cilindro Hidráulico Rexroth – CGT3 MS2 25/18 200 
De=0.025;    Diâmetro do êmbolo [m] 
Dh=0.018;    Diâmetro da haste [m] 
L=0.2;    Curso total da haste do cilindro [m] 
Mc=1.5+L*6.8;   Massa do cilindro (êmbolo + haste) [kg] 
A=((De/2)^2-(Dh/2)^2)*PI;  Área da seção transversal (m^2) 
Aa=((De/2)^2-(Dh/2)^2)*pi;  Área da seção transversal da câmara A [m^2] 
Ab=((De/2)^2-(Dh/2)^2)*pi;  Área da seção transversal da câmara B [m^2] 
Vt=A*L;    Volume total das câmaras [m^3] 
Va0=Aa*L*0.1;   Volume inicial câmara A [m^3]  
Vb0=Ab*L*0.9;   Volume inicial câmara B [m^3] 
 
Parâmetros das Vias A e B 
Dda=0.0064;  Diâmetro interno da tubulação (mangueira) [m^2] – Via A 
Aain=(pi*Dda^2)/4;  Área interna da tubulação [m^2] – Via A  
La=2;   Comprimento da tubulação [m] – Via A 
Vain=Aain*La;  Volume interno da tubulação [m^3] – Via A 
 
Ddb=0.002;  Diâmetro interno da tubulação (duto) [m^2] – Via B 
Abin=(Pi*Ddb^2)/4  Área interna da tubulação [m^2] – Via B 
Lb=1.75;   Comprimento da tubulação [m] – Via B  
Vbin=Abin*Lb;  Volume interno da tubulação [m^3] – Via B 
 
Ma=349.73;  Massa Acoplada à Haste do Cilindro [Kg] 
Mt=Mc+Ma;  Massa do Cilindro + Massa Acoplada [Kg] 
Cin=0;   Vazamento Interno do Cilindro [m^5/s*N] 
 
Parâmetros para o modelo não-linear de coeficiente de atrito viscoso – Cilindro Simétrico 
Coeficientes do polinômio de 6ª ordem referente ao comportamento da força de atrito para 
valores de velocidade maiores que dxlimp 
Polyp=[0.4040e4 -1.5314e4 2.2225e4 -1.5405e4 0.5502e4 -0.0647e4 0.0083e4]; 
Coeficientes do polinômio de 6ª ordem referente ao comportamento da força de atrito para 
valores de velocidade maiores que dxlimn em módulo 
Polyn=[-0.4083e4 -1.5245e4 -2.2067e4 -1.5466e4 -0.5594e4 -0.0664e4 -0.0087e4]; 
 
Fsp=101.65;  Força de atrito estático no sentido positivo [N] 
Fsn=-99.29;  Força de atrito estático no sentido negativo [N] 
dxlimp=0.0035;  Velocidade limite no sentido positivo [m/s] 
dxlimn=-0.0035;  Velocidade limite no sentido negativo [m/s] 
dx0p=0.0033;  Velocidade de stick no sentido positivo [m/s] 





Parâmetros para o modelo não-linear de coeficiente de atrito viscoso – Cilindro Assimé-
trico 
Coeficientes do polinômio de 2ª ordem referente ao comportamento da força de atrito para 
valores de velocidade maiores que dxlimp 
Polyp=[ 9.3322e3 -1.2358e3 0.1498e3]; 
Coeficientes do polinômio de 2ª ordem referente ao comportamento da força de atrito para 
valores de velocidade maiores que dxlimn em módulo 
Polyn=[ -1.058e4 -0.1668e4 -0.0233e4]; 
 
Fsp=296.351;  Força de atrito estático no sentido positivo [N] 
Fsn=-232.639;  Força de atrito estático no sentido negativo [N] 
dxlimp=0.00432;  Velocidade limite no sentido positivo [m/s] 
dxlimn=-0.00185;  Velocidade limite no sentido negativo [m/s] 
dx0p=0.00410;  Velocidade de stick no sentido positivo [m/s] 


















































APÊNDICE C – DIAGRAMA DE BLOCOS DE SIMULAÇÃO NO SIMULINK 









































APÊNDICE D – COEFICIENTE DE PERDA DE CARGA EXPE-
RIMENTAL 














[𝑚3/𝑃𝑎 ∙ 𝑠] 
0.067 3.316E+06 4.765E-12 -0.062 3.083E+06 -4.795E-12 
0.044 2.390E+06 4.402E-12 -0.044 2.329E+06 -4.460E-12 
0.033 1.767E+06 4.488E-12 -0.033 1.799E+06 -4.400E-12 
0.027 1.381E+06 4.555E-12 -0.027 1.377E+06 -4.615E-12 













































[𝑚3/𝑃𝑎 ∙ 𝑠] 
0.061 9.784E+06 1.468E-12 -0.034 4.609E+06 -1.734E-12 
0.044 6.255E+06 1.673E-12 -0.034 4.424E+06 -1.800E-12 
0.033 4.431E+06 1.786E-12 -0.031 4.091E+06 -1.776E-12 
0.027 3.536E+06 1.791E-12 -0.026 3.539E+06 -1.756E-12 




















Queda de pressão [Pa] 
Avanço
Retorno
